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PREFAȚA 


Prezentul curs de Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice se adresează cu 
precădere studenților de la Facultatea de Instalaţii şi Facultatea de Hidrotehnică a 
Universităţii Tehnice de Construcţii Bucureşti, respectiv studenţilor de la Facultatea de 
Energetică a Universităţii “Politehnica” din Bucureşti. Acest curs poate fi însă util 
tuturor studenţilor care au prevăzute în programa de învățământ disciplinele Mecanica 
fluidelor, Hidraulică, Maşini hidraulice, Staţii de pompare şi rețele hidraulice. 
Subliniem încă de la început că volumul Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini 
hidraulice nu se referă la proiectarea propriu-zisă a maşinilor hidraulice, sau a reţelelor 
de conducte, ci mai curând prezintă principiile generale care se aplică la proiectarea şi 
exploatarea acestora. 

Cursul Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice este structurat în două 
părți. În prima parte, se reamintesc pe scurt cunoştinţele dobândite de studenţi în 
domeniile Dinamicii fluidelor şi Hidraulicii, accentul fiind pus pe noţiunile legate de 
curgerea fluidelor incompresibile în regim permanent, care sunt necesare pentru 
înțelegerea cât mai corectă a celei de a doua părți a cursului. Această a doua parte, se 
referă la utilizarea propriu-zisă a maşinilor hidraulice, la tipurile de bază ale acestora, 
precum şi la parametrii de comandă şi algoritmii de automatizare a funcționării acestora 
în sisteme hidraulice. 

Alegerea corespunzătoare a pompelor pentru un sistem hidraulic dat (astfel încât să se 
realizeze parametrii necesari, cu un consum minim de energie) joacă un rol primordial 
în reducerea consumurilor de energie pe plan mondial. Acesta este motivul principal 
pentru care se acordă o atenţie deosebită înţelegerii de către studenţi a fenomenelor care 
apar la funcționarea generatoarelor hidraulice în sisteme hidraulice, respectiv la 
cuplarea acestora în serie sau paralel. Nu în ultimul rând, cursul acordă atenție 


problemelor legate de algoritmii de reglare a funcționării stațiilor de pompare (în special 
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funcționarea pompelor antrenate de motoare electrice acționate cu turație variabilă), 
care aduc importante economii de energie în exploatarea sistemelor hidraulice cu cerințe 
de debit variabile în timp. 

Importanţa părții legate de turbinele hidraulice din acest curs poate fi înțeleasă prin 
prisma directivelor Uniunii Europene, care indică statelor membre ca până în anul 2010 
să realizeze circa 20% din producţia proprie de energie din surse regenerabile (între care 
cursurile de apă şi curenții marini ocupă un loc semnificativ). Resursele alocate prin 
diferite programe internaţionale pentru producerea de energie din resurse regenerabile, 
retehnologizarea sistemelor de alimentare cu apă a localităţilor, retehnologizarea 
staţiilor de pompare pentru irigaţii, sau retehnologizarea rețelelor de termoficare, vor 
asigura, încă mulți ani de acum înainte, efectuarea de proiecte şi lucrări în aceste 
domenii, în care cunoştinţele legate de funcționarea maşinilor hidraulice în sisteme 


hidraulice complexe sunt strict necesare. 


Autorii 


decembrie 2006 


CUPRINS 


PREFATA sticla ti a pa ta at ta lada 0 
1. MODELUL CURENTULUI UNIDIMENSIONAL DE FLUID .......eeeeeee. 
1.1. Generalități. Elemente caracteristice mais 80 diana call a nazale 

1:2- “Consérvárëa masei yis uaran ash ca lao aaa ate aa ae a 


1.3. Legea energiilor 


1.4. Conservarea cantităţii de mişcare .......meene nenea nenea 


1.5. Pierderi de sarcină hidraulică ..........mecece eee eee eee na naeananaoaoaoae 


1.5.1. Pierderi de sarcină uniform distribuite mmm eeeeeeeoeee 


1.5.2. Pierderi de sarcină locale ......... eee 


ELEMENTE DE CALCUL ALE SISTEMELOR HIDRAULICE ........... 


2.1. Tipuri de sisteme hidraulice. Particularităţi şi clasificare ................ 


2.2. Sisteme hidraulice unifilare sau reductibile la sisteme unifilare ...... 


2:2:1- Conducta simplă cis io sasa aa ae aaa E aaa A Sta 


2.2.2. Conducte simple montate în serie... nenea 


2.2.3. Conducte simple montate în paralel ..........emue nenea 


2.2.4. Conducte simple montate Mixt... nenea nana 


2.2.5. Conducte care debitează pe parcursul traseului ..........ceeneeeeee 


2.2.5.1. Aripa de aspersiune ss socati eat aliata a cala at ata a 


2.2.5.2. Conducta cu debit uniform distribuit ..........00000000000000. 


2:34. ‘Reëtelëdéconducte naos săli iu ataca al di na 3 ie a 0 dai 


2.3.1. Retele tämificāte sau vase ce ata il eat a lao oana aaa al 


2:3:2- e țel IE a FE: A cotă dna ln aa dala a Ca call 


2.3.3. Rețele binare (tur-retur) see nazuit call Gai add a 


2.4.  Orificii şi ajutaje 


Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice 


2.4.1. Definiții şi clasificare age iai ai ai a ai cun Dau Dal eg 70 

2.4.2. Calculul debitului printr-un orificiu mic nene nene 72 

2.4.3. Calculul debitului printr-un orificiu mare... nenea 73 

2.4.4. Calculul debitului prin ajutaje ........e nenea ae 74 

2.4.5. Diafragme şi ajutaje pentru măsurarea debitului ................... 78 

2.5. Încadrarea rezervoarelor în sisteme hidraulice ......... nenea 79 

2.5.1. Elemente de calcule grafice n secreta ta anale adie ta atata ata 79 

2.5.2. Sisteme hidraulice cu mai multe rezervoare ...........emeeneeneeeee 84 

2.5.3. Golirea rezervoarelor za sita pna aia al natie uita a oa ad vataăle 87 

GENERALITĂȚI ASUPRA MAŞINILOR HIDRAULICE .....ee nene 93 

3.1. Clasificarea maşinilor hidraulice .......ce nene eee eee 93 
3.2. Parametrii fundamentali care determină funcționarea maşinilor 

PIC EAI ECO cit aa e a ea da 3 aa no 0 i aa Ea a 3 a cade aaa 95 

3.2.1. Generatoare hidraulice sc sote incită ag alla 95 

321:1; Türbopmpe in a en a 96 

3,2142. Ventilatoätë ore aut aa i ate aaa tă a ada d at 101 

3.2.2. Motoare hidraulice (turbine hidraulice) ........e eee 104 

3.3. Criterii de similitudine ale turbomaşinilor hidraulice ............meeeaeee 110 

3.4. Ecuația fundamentală a turbomaşinilor hidraulice ..........meeeeneeeaeee 116 

3.5. Alte principii de funcționare și aaa i cop aaa oua că da aa ala că a 128 

3.5.1. Principiul de funcționare al pompelor volumice .................... 128 

3.5.2. Principiul de funcționare al turbinei Pelton ..........mmeneeneeeeee 131 

POMP Enri acne a iat ii pa d d ia a id ee 135 

4.1. Principalele tipuri constructive de pompe ......cee nenea 135 

4,141 Turbopompe rraren anaa en a ia ai R aE 135 

4.1.2. Etanşarea turbopompelor ........sssseessssessseesseserssesseserssressessessees 142 

4 1:3- PONIPENO |NITINI CE o aut aaa aut a atu aa 144 

4.2. Curbe caracteristice ale turbopompelor ........ mean 146 

4.2.1. Tipuri de curbe caracteristice ale turbopompelor ................... 146 

4.2.2. Factori externi care influenţează curbele caracteristice ......... 150 


4.2.3. Factori interni care influenţează curbele caracteristice .......... 151 


Cuprins 


4.3. 


4.4. 


Funcționarea turbopompelor în rețea... nenea ae 
4.3.1. Punctul de funcționare energetică ........ men nenea 
4.3.2. Cuplarea turbopompelor scz secat aaa dl dal a 
4.3.2.1. Cuplarea în serie a turbopompelor .........ce nenea 
4.3.2.2. Cuplarea în paralel a turbopompelor ..........mee en, 
4.3.3. Punctul de funcționare cavitațională .........mee nenea 
4.3.4. Factori care influențează punctul de funcționare energetică .. 
Reglarea funcţionării turbopompelor .......cm nenea nenea 
4.4.1. Tipuri de reglare a funcționării pompelor în sisteme 
IG Tăi LOC ses anca aa e 0 a a ala 0 3 ada Ga aa a aaa 
4.4.1.1. Modificarea caracteristicii instalaţiei .........mce anna 
4.4.1.2. Modificarea caracteristici de sarcină a pompei ........ 
4.4.2. Reglarea funcţionării pompelor în staţii de pompare ............. 
4.4.2.1. Reglarea discretă a funcționării pompelor în stații 
(E pompare ao cea aa era at i aa ata Ca aa 
4.4.2.2. Reglarea continuă a funcționării pompelor în stații 


de pompare n aaa iale alani aa i 


5. FTURBINEHIDRAULIGCE sedea calea nai aid aa aa aledită 


5.1. 


5.2 
5.3. 


5.4. 


Clasificarea turbinelor şi domeniile de utilizare ale turbinelor 

a La cp 107, ORE RIO ARO ORI OD RI PE RI ae II RO S 
Roţi de apă gravitaționale ........e nenea nenea nana 
Turbine hidraulice cu acțiune iesi sana cioaca 300 deea as cădea da 
5.3.1. Roți de apă cu acțiune ci e ee acasa aan cota a 23 daia ate ai a ee 
3.3.2: Turbina Pelton oiei ea tele dotata ia aa T tit oa 
5.33 PUT bina: TUO erenneren ela a ea da a a ra 
5.3.4. Turbina Bánki sau Ossberger-Micheil ..........eenee nene eee 
Turbine hidraulice cu reacțiune „scăpa cas ai a dia trasă o da E iara 
5.4.1. Turbine axial-radiale cade a pese n dia asalt abată 
5.4.2. Turbina radial-axială Francis 20 ca ineaca i Pata dea 
5.4.3. Turbina diagonală Dériaz peace ia ta ca d aaa aleea 
5.4.4. Turbina axială Ķaplan se aa iata ea aaa d a au 


5.4.5. Turbina axială semi-Kaplan şi turbina elicoidală .................. 


Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice 


5.4.6. Turbina axială bulb „icenean 243 
5.4.7. Turbina axială Straflo ..........cccceeeee eee eee eee eee 246 


5.4.8. Turbina axială tubulară de tip S-ata ceeace ca tact pă a e 247 

5.5. Turbine marine în curent transversal .........mmen nene eee nana 248 
5.5.1. Turbina de tip Darrieus i issa coana a dead cu aaa na aa a dc a 249 

5.5.2. Turbina de tip Gorlov sara sta aa aaa cea aa la a 251 

5.5.3. Turbina de tip Achard n seci octet can ta datat a dai au 252 

5.6. Curbe caracteristice ale turbinelor hidraulice ..........mece nenea 253 
ANEXA: Notaţii şi mărimi caracteristice ........cnn anna eaee nenea nana aaa anae aaa 259 


REFERINTE: BIBLIOGRAFICE, scccaavoouctas zoo deea decit ua u aa ai dă a 281 


1. MODELUL CURENTULUI UNIDIMENSIONAL 
DE FLUID 


1.1. Generalităţi. Elemente caracteristice 


La nivelul principiilor generale, ecuaţiile care guvernează mişcarea fluidelor sunt bine 
cunoscute: conservarea masei, conservarea energiei, conservarea cantităţii de mişcare. 
Diferenţa majoră faţă de ecuaţiile studiate în mecanica clasică este dată de marea 
mobilitate a fluidelor. Trebuie amintit că pentru un fluid, noțiunile de mişcare, 
deformare şi curgere reprezintă acelaşi lucru. De aceea, abordarea utilizată pentru 
deducerea ecuaţiilor şi, binenţeles, forma lor finală diferă. În loc de a considera o 
cantitate constantă de materie şi de a deduce legile mişcării, cum se procedează în 
mecanica clasică, pentru fluide (unde în majoritatea cazurilor este dificil să se aprecieze 
limitele corpului fluid) se deduc ecuaţiile considerând un volum de control fix, care se 
găseşte în interiorul unei suprafețe de control permeabile şi în general nedeformabile. 

Încă de la început trebuie semnalat un aspect oarecum sintactic, care pare important. 
Volumul fluidelor poate fi modificat prin două mecanisme distincte din punct de vedere 
fizic: prin modificarea presiunii fluidului, sau prin modificarea temperaturii acestuia. 
Există însă un singur termen care exprimă scăderea volumului: comprimarea (indiferent 
prin ce mecanism fizic se obţine aceasta), respectiv există un singur termen care 
exprimă creşterea volumului: dilatarea (indiferent prin ce mecanism fizic se obține 
aceasta). Acest fapt poate crea confuzii. Astfel, în cazul calculului reţelelor de încălzire 
sau de termoficare, apa vehiculată este considerată a fi un fluid incompresibil din 
punctul de vedere al variaţiei volumului cu presiunea, însă calculele sunt efectuate cu 
densități ale apei diferite pe conductele de tur, respectiv pe conductele de retur — deci 
apa este considerată a fi un fluid compresibil din punctul de vedere al variației 


volumului cu temperatura. 
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Pentru a elimina oarecum acest neajuns, în lucrarea de faţă vom utiliza termenii 
compresibil şi incompresibil în legătură cu mecanismul fizic de modificare a volumului 
fluidelor ca urmare a variaţiei presiunii (în general, creşterea presiunii comprimă 
fluidul). Respectiv, vom utiliza termenii dilatabil şi nedilatabil în legătură cu 
mecanismul fizic de modificare a volumului fluidelor ca urmare a variaţiei temperaturii 
(în general, creşterea temperaturii dilată fluidul). În acest context, apa care tranzitează, 
de exemplu, rețelele de alimentare cu apă potabilă, va fi considerată un fluid 
incompresibil şi nedilatabil, în timp ce apa care tranzitează rețelele de încălzire, va fi 
considerată un fluid incompresibil şi dilatabil. 

Practica uzuală în inginerie permite utilizarea unor simplificări importante pentru 
modelele matematice de curgere a unui fluid prin conducte sau canale. Pentru aceste 
tipuri de curgere, se pot neglija, de exemplu, distribuțiile reale ale vitezei sau presiunii 
într-o secţiune normală pe direcţia de curgere, acestea putând fi înlocuite cu alţi 


parametri globali/ medii. 


Caracteristicile modelului unidimensional de fluid sunt: 
= Viteza medie — Mişcarea fluidului se consideră a fi dată de o viteză medie pe o 
secţiune S normală la direcția principală de curgere, viteză definită ca raport între 


debitul volumic şi aria secțiunii: 


E _Q 
v= i dA==, (1.1) 


unde u este viteza locală! într-o secțiune de arie elementară dA. 

= Nivelul piezometric mediu — O secțiune S normală la direcția de curgere este 
caracterizată printr-un nivel piezometric constant, în raport cu un plan de referință 
(figura 1.1). 
Nivelul piezometric mediu este definit ca sumă între cota z a axei secțiunii față de un 
plan de referință (P.R.) şi nivelul manometric p/ (pg) în secțiunea respectivă: 

H, =z+È. (1.2) 
PS 


Înălţimea piezometrică H reprezintă energia potenţială medie pe greutate, în 


secţiunea considerată (a se vedea tabelul A7 din Anexă). 


! definită în tabelul A4 din Anexă 
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Fig. 1.1. — Reprezentarea nivelului piezometric mediu într-o secțiune 


Nivelul hidrodinamic — Pe lângă energia potențială, energia mecanică a unui fluid în 
curgere cuprinde şi energia cinetică. Suma dintre nivelul piezometric mediu şi 
termenul cinetic raportat la greutate, v?/ 2g, defineşte nivelul hidrodinamic în 
secțiunea considerată. Sarcina hidrodinamică este definită în tabelul A7. 

Pierderile de sarcină — În orice fluid în mișcare apare o disipație internă a energiei 
mecanice. Cantitatea de energie mecanică disipată, corespunzătoare unității de 
greutate de fluid care curge de la o secțiune la alta, reprezintă pierderea de sarcină 
hidraulică totală, h, (a se vedea tabelul A7, precum şi paragraful §1.5). 

Din punctul de vedere al mecanismului de disipare, pierderile de sarcină hidraulică pot 
fi clasificate în două categorii: pierderile de sarcină uniform distribuite, hg , datorate 
vâscozității fluidului şi pierderile locale de sarcină, h, datorate neuniformităților 
care apar pe traseul fluidului aflat în mişcare. 

Panta hidraulică — Reprezintă pierderea de sarcină uniform distribuită 
corespunzătoare unei unităţi de lungime: J = hq/L. 

Raza hidraulică — Reprezintă raportul dintre aria A corespunzătoare secțiunii 


normale la direcţia principală de curgere şi perimetrul P udat de fluid în secţiunea 


considerată: R = A/P. 
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1.2. Conservarea masei 


Ecuația care exprimă principiul fundamental de conservare a masei valabil pentru orice 
curgere se numeşte ecuația continuității. Pentru deducerea expresiei acesteia, se va 
considera un volum de control oarecare dintr-un fluid în mişcare, volum delimitat de o 
suprafață permeabilă. În acest caz, principiul fundamental de conservare a masei 
exprimă faptul că fluxul masic care iese prin suprafața de control permeabilă într-un 
interval de timp, este egal cu scăderea masei din interiorul volumului în acelaşi interval 


de timp (figura 1.2). 


Fig. 1.2. — Reprezentarea variaţiei masei de fluid 
din volumul de control elementar dV 


Fluxul de masă care iese prin suprafaţa de control în intervalul de timp dt, este egal cu: 


O | O 
Qu + Qm a dt — Qu dt = U dt, (1.3) 
ao |] al 
unde Qu este debitul masic. Variația masei din interiorul volumului elementar dV în 
e , ; O(p dV) X f X 
acelaşi interval de timp dt se poate scrie: — Za . Dacă se ține seama de faptul că 


volumul se poate exprima în funcție de arie şi lungimea elementară dl, adică dV ~ Adl 


(ipoteză acceptabilă din moment ce este vorba despre variații elementare), respectiv 


dacă se ține seama că dl este constant în timp, rezultă: 
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ô(pAdI) 
ôt 


Egalând expresiile (1.3) şi (1.4), se ajunge la forma diferențială a ecuației continuității 


dt = — APA) 


dl dt. (1.4) 


pentru o curgere unidimensională: 


APA) | îQu 
ot ol 


=0. (1.5) 
Această expresie se poate particulariza prin diferite aproximaţii succesive, astfel încât să 
poată fi utilizată într-o formă simplă în calculele hidraulice. Astfel: 
=> Pentru o conductă rigidă (secţiune nedeformabilă), aria A este contantă ( A= const.) 
deci ecuaţia (1.5) devine: 
õp O 
ASP. + COM 
ot al 


© Pentru o curgere permanentă (independentă de timp), în care toate derivatele în 


=0. (1.6) 


raport cu timpul sunt nule, L = 0, ecuația (1.5) devine: 


Pm =0 (1.7) 
ol 
şi integrând se obține un debit masic constant: 
Qm = const. (1.8) 


© Pentru o curgere permanentă a unui fluid incompresibil (densitatea nu depinde de 
presiune) şi nedilatabil (densitatea nu depinde de temperatură) — cea mai utilizată 
aproximaţie pentru lichidele în curgere (respectiv pentru gaze la viteze mici, cu 


numărul Mach Ma < 0,3), în absenţa fenomenelor de schimb de căldură, rezultă: 


2- O şi p=const. Exprimând debitul masic ca produs între densitate şi debitul 


volumic, se obţine forma integrală a ecuației continuității: 


Q = const. (1.9) 
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1.3. Legea energiilor 


Se numeşte legea energiilor ecuaţia care exprimă principiul fundamental al conservării 
energiei valabil pentru orice curgere. Pentru deducerea expresiei acesteia, se va 
considera, pentru început, un volum oarecare dintr-un fluid în mişcare, mărginit de două 
secţiuni, Sı şi S2, normale pe direcția principală de curgere (figura 1.3). 

Dacă se ia în considerare curgerea unui fluid incompresibil şi nedilatabil şi se consideră 


Pt ăi : i E) ne nl, i 
numai bilanțul energiei mecanice, fluxul de energie mecanică“ bg, care intră prin 
suprafața Sı în volumul de control V, este divizat în două tipuri diferite de fluxuri de 
energie mecanică: primul este fluxul de energie mecanică utilă bg, care se regăseşte 


în secţiunea Sz de ieşire a fluidului din volumul de control şi al doilea este fluxul de 


energie mecanică disipată Abp,_» (disipația fiind datorată vâscozităţii fluidului). 


u = E(A) v 
Fig. 1.3. — Bilanţul energiei mecanice pentru un fluid în mişcare 


Se aminteşte că pentru o linie de curent, energia mecanică raportată la greutate, 


denumită şi sarcină”, se poate scrie: 


? Deoarece suprafaţa S este normală la direcţia de curgere, în cazul modelului unidimensional de 
fluid, noţiunea de flux de energie mecanică prin suprafaţa S coincide cu noţiunea de debit de 
energie mecanică. 

? A se vedea tabelul A7. 
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it ai Dara (1.10) 
2g Pg 
unde termenul u? Ji 2 g) reprezintă energia cinetică raportată la greutate, iar termenul 
( p/pg + z) reprezintă energia potenţială raportată la greutate. 
Pentru o secţiune S; (de arie Aj), normală la direcţia principală de curgere a unui fluid 


în mişcare, fluxul de energie mecanică se poate scrie: 


= | peH dQ (1.11) 


Sj 


şi ținând seama de faptul că debitul elementar dQ este produsul dintre viteza locală u şi 


aria elementară dA, se ajunge la expresia: 
u? p 
bg; = | ps] =—+—+ z |u dA. (1.12) 
! pg 


Deoarece această ecuație este dedusă pentru modelul unidimensional de fluid 


incompresibil, se pot scoate de sub integrală termenii constanți pe secțiune şi rezultă: 


=Ë a dape 2i. z | fuaa. (1.13) 
pg S. 
J 
Dacă pentru secțiunea considerată S; se presupune că vectorii viteză sunt paraleli, 


atunci se poate exprima mărimea vitezei u ca un procent k(A) din viteza medie v, adică: 
u=k(A)v. (1.14) 
Ținându-se seama de relația de definiţie a vitezei medii (1.1) în funcţie de debitul 


volumic Q, expresia (1.13) a fluxului de energie mecanică în secţiune devine: 
ERNE Pj 
Dg =peQ = fk?(A)dA+pgQ| — +z; |. (1.15) 
j j 
8 Aj PS 
Se notează cu a j termenul: 


A es k?(A)dA, (1.16) 


numit coeficient de neuniformitate a vitezei, sau coeficientul lui Coriolis. Acest 


coeficient ține seama de distribuția neuniformă a vitezei în secțiunea normală 


14 Hidraulica reţelelor de conducte şi maşini hidraulice 


considerată (a se vedea şi tabelul A4). Cele mai des utilizate valori ale coeficientului lui 
Coriolis a, obţinute pe cale analitică sau experimentală, sunt următoarele: 

= pentru curgerea laminară în conducte circulare: a=2; 

= pentru curgerea turbulentă în conducte circulare: a = 1,05...1,1; 


= pentru curgerea turbulentă cu suprafaţă liberă: a=1,1...1,2. 


Expresia fluxului de energie mecanică într-o secțiune S; devine atunci: 


2 
E; =P8Q +pgQ| —+zj |>psQH;. (1.17) 
28 pg 


Raportând ecuaţia (1.17) la (pgQ), se obține energia mecanică corespunzătoare unităţii 


de greutate a fluidului în secţiunea S; : 


2 
avi 
E i Eiis (1.18) 
2g Pg 


S . ; A mă „4 5 ` S 
Termenul H ; reprezintă sarcina hidrodinamică a fluidului în secțiunea considerată. 


S-a demonstrat astfel că fluxul de energie mecanică într-o secţiune S; se poate scrie: 


Pg; = f peH udA=peQH;. (1.19) 


Sj 


Utilizând aceleaşi considerente, se notează cu h,,_„ raportul dintre fluxul de energie 

mecanică disipată şi produsul (pgQ), obținându-se astfel: 

Abg,p 
psQ 


h 


r1-2 7 (1.20) 


Termenul h,,_» se numeşte pierdere de sarcină hidraulică totală între secțiunile Sı şi 


S2. Trebuie subliniat faptul că se urmăreşte scrierea bilanţului energiei totale. Pierderile 
de sarcină h,,_„ (care reprezintă disipații din punctul de vedere al energiei mecanice a 
fluidului) se regăsesc sub forma unei creşteri de temperatură în fluidul în mişcare. Se 
poate deci scrie că, fluxul de energie mecanică disipată de fluid prin suprafață, 


(psQ h), într-un interval de timp, este egal cu o cantitate de căldură primită de fluid 


în acelaşi interval de timp. Astfel: 


+ conform tabelului A7 
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d x 
PsQh.,_» -2 ; (1.21) 


unde Q' reprezintă cantitatea totală de căldură primită de fluid datorită frecărilor 
interne generate de curgerea acestuia. 
Primul principiu al termodinamicii se poate enunța astfel: Variația de energie a unui 
sistem este egală cu suma cantității de căldură Q şi a lucrului mecanic L primite de 
sistem. Utilizând următoarea convenție de semne: 

= Cantitatea de căldură primită de sistem este pozitivă; 

= Cantitatea de căldură cedată de sistem este negativă; 

= Mărimea lucrului mecanic primit de sistem este pozitivă; 

= Mărimea lucrului mecanic efectuat de sistem este negativă, 
şi considerând un volum de control care primeşte căldură Q din exterior, respectiv 
cedează lucru mecanic L prin suprafața exterioară, se poate scrie suma menționată în 
primul principiu al termodinamicii, în cantități elementare (independente de timp), 
astfel: (dQ/dt —dL/dt). 
Energia totală corespunzătoare unităţii de greutate (€,) este suma dintre energia 


mecanică raportată la greutate (H) şi energia internă corespunzătoare unităţii de greutate 


a fluidului (eint) într-o secţiune, anume: 


2, 
e =H tein Sgr tort ZT Sint (1.22) 


Variația energiei sistemului este formată din doi termeni: primul termen reprezintă 
diferenţa dintre fluxul de energie totală care iese şi fluxul de energie totală care intră în 
acelaşi volum, iar al doilea termen reprezintă variația energiei totale raportată la 
greutate, datorată unei transformări oarecare suferite de către volumul considerat. 
Considerând suprafaţa de intrare Sı în volumul de control şi suprafaţa de ieşire Sz, 
primul principiul al termodinamicii se scrie: 


AO e 


O(pge. ) 
= e udA- | pge udA |+ | — qv. 1.23 
Eoi fose f pse, I-a (1.23) 
2 


Sı 
Diferenţa fluxurilor de energie totală dintre ieşire şi intrare se poate scrie: 


f pge udA-— [pse, udA= 
S> Ss, 
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= | pei u dA -— | pei udA+ | Pgein u dA— f peeine udA= 
S2 Sı S2 Si 
= psQH> —peQH + fpgein udA- fpgein udA, (1.24) 
S> S4 
unde pentru primii doi termeni s-a ținut seama de (1.19). 
Lucrul mecanic efectuat de sistem poate fi considerat ca o scădere de valoare H a cotei 
hidrodinamice, unde s-a notat cu H sarcina cedată de fluid sub formă de lucru mecanic 
către o maşină hidraulică. Rezultă astfel: 
dL d 
= | pgHdV = pgH fuda= pgQH. (1.25) 
dt dt 
V S 
Variația energiei totale raportată la greutate, datorată unei transformări oarecare, 


suferite de către volumul V considerat, poate fi scrisă: 


j e dV = f O(pgH) dV + [2em av. (1.26) 
ôt Si 0 A 


Astfel, dacă se ţine seama de relaţiile (1.25), (1.24), respectiv (1.26), iar apoi se adună şi 
se scade termenul de pierderi de sarcină (1.21) sub formă mecanică şi sub formă de 


căldură, primul principiu al termodinamicii (1.23) se scrie: 


dQ 
“i ” PEOH = pOH = pOH | pgein u dA- f pgeini u dA+ 
S2 Su 
+ | APE) av + f APgeint) gy + pzQh,;_> — m. (1.27) 
0 s dt 


Prin rearanjarea termenilor, relația (1.27) devine: 


dQ* dQ 
psQH, =pgQH,; +pgQH +pgQh,;_> — P 


+ fpgeinudA- fpgein u dA+ [ee av + jo ay: (1.28) 
ot ot 

S3 Ss, V y 
Se împarte relația (1.28) cu (psQ), iar suma termenilor care conţin căldura şi energia 
internă se consideră a fi lucrul mecanic raportat la greutate (= l2), efectuat pentru 


trecerea de la o stare la alta. Se obține astfel forma generală a legii energiilor: 


wefr hahe eat. [e ay (1.29) 
PQ 2 
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Prin particularizarea formei generale a legii energiilor (1.29), se obţine legea energiilor 
pentru cazul curgerii permanente a fluidelor incompresibile şi nedilatabile: 


H, =H; +h, +H, (1.30) 


unde H,, respctiv H? reprezintă sarcina hidrodinamică a fluidului în secțiunea de intrare, 

respectiv de ieşire din sistemul considerat, iar H este energia raportată la greutate, 

cedată de fluid sub formă de lucru mecanic către o maşină hidraulică sau primită de 

fluid sub formă de lucru mecanic de la o maşină hidraulică. Considerând convențiile de 

semne adoptate pentru lucrul mecanic la începutul acestui paragraf, termenul H apare în 

legea energiilor (1.30) cu semn: 

> pozitiv (+H ) atunci când fluidul cedează energie, conform relației (1.25). Acesta 
este cazul sistemelor cu turbine hidraulice sau cu eoliene; 

> negativ (— H) atunci când fluidul primeşte energie. Acesta este cazul sistemelor cu 
pompe sau cu ventilatoare. 

În mod evident, atunci când sistemul nu conține maşini hidraulice, termenul H este 

nul şi legea energiilor (1.30) se scrie: 


Hı = H3 ha. (1.31) 


Explicitând sarcinile hidrodinamice”, legea energiilor (1.31) devine: 


í 3 P2 
ae ae a u O H (1.31) 


Se subliniază că prezenta lucrare este axată pe sisteme hidraulice care includ 
turbomaşini. În continuare, pentru simplificarea notației, termenul H va fi notat H şi va 
desemna: 
> sarcina pompei, sau înălțimea de pompare, adică sarcina disponibilă între 
secțiunea de refulare, respectiv secțiunea de aspirație a pompei (a se vedea tabelul A7). 
Cu această notație, pentru un sistem hidraulic care include o pompă, legea energiilor 
(1.30) se scrie: 

Hı +H =H, +h sau H=(H,-H;)+h,;_2. (1.32) 


> sarcina turbinei hidraulice, sau căderea netă a turbinei, adică sarcina netă 


disponibilă între secțiunea de aspirație, respectiv de refulare a turbinei (a se vedea 


` conform relației (1.18) 
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tabelul A7). Cu această notație, pentru un sistem hidraulic care include o turbină, 
legea energiilor (1.30) se scrie: 


H,=Hp+hp+H sau H=(H,—Hp)-h,p. (1.33) 


Se menţionează că majoritatea sistemelor hidraulice industriale funcționează în regim de 
curgere turbulent, pentru care coeficientul lui Coriolis a are valori cvasi-unitare: 
1,05 <a <1,1. Din acest motiv, în cadrul acestei lucrări, începând cu capitolul $2 


(exceptând paragrafele $2.3.3 Reţele binare, $2.4 Orificii şi ajutaje şi $2.5.3 Golirea 
rezervoarelor), se consideră a = 1, deci acest coeficient nu mai apare explicit în 


cadrul termenului cinetic. 


1.4. Conservarea cantităţii de mişcare 


Se numeşte teorema cantității de mişcare, sau teorema impulsului, ecuaţia care exprimă 
principiul fundamental de conservare a cantității de mişcare valabil pentru orice curgere. 
Pentru deducerea expresiei acesteia, se va considera un volum oarecare, mărginit de o 
suprafaţă închisă dintr-un fluid în mişcare care, datorită distribuţiilor de viteză în cele 


două secţiuni de separație, se va deforma într-un interval de timp foarte mic, ca în figura 
1.4. Acest principiu fundamental arată că variația cantității de mişcare C a unei mase 
de fluid într-un interval de timp, este egală cu impulsul forțelor exterioare >? F care se 
exercită asupra masei de fluid în acelaşi interval de timp, adică: 

dC =F F dt. (1.34) 
La momentul inițial ti , volumul de control este format din suma volumelor Vı şi Vm 


(figura 1.4), iar la momentul final t i , datorită distribuţiilor de viteză în secţiunile Sı şi 


S2, volumul de control este format din suma volumelor Vu şi Vm: 
ti —>> vV = + Viu» 
tf sẹ +dt) > V=Vr +V: (1.35) 


Forțele exterioare care se exercită asupra masei de fluid considerate sunt: 
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SE =F +F p2 +G+R, (1.36) 
unde Fi ŞI F» sunt forţele de presiune, normale la suprafeţele de separație şi 


orientate spre masa considerată (forţe care înlocuiesc acţiunea fluidului disociat de 


volumul considerat), G este greutatea masei considerate, iar R este reacţiunea pereţilor 


solizi, îndreptată asupra masei de fluid (figura 1.4). 


Fig. 1.4. — Reprezentarea deformării masei de fluid datorate distribuţiilor de viteză 


Variația cantităţii de mişcare este dată de diferenţa cantităților de mişcare la momentul 
final, respectiv la momentul iniţial: 

AC Ci (1.37) 
Cantitățile de mişcare sunt definite prin următoarele relații: 


= La momentul inițial: 


Či = [ă dm; (1.38) 
Vi +Y 
= La momentul final: 
Gie fa dm. (1.39) 
Vı+Ym 


În acest caz, variația masei poate fi scrisă: 
dm=pdV, (1.40) 
şi se poate astfel calcula variaţia cantității de mişcare (1.37): 


dC =| [păav+ fpūav |-| [piiav+ [păav |= fpūav- fpūav. (41) 
Vi Vu Vi Vu Vu Vi 
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Pentru variaţii elementare se poate considera că dV =u dt dA, unde u este viteza locală. 
În consecinţă, integralele pe volum pot fi înlocuite cu integrale pe suprafaţă. Deci: 
dC = [păuatdA- fpūu dt dA. (1.42) 
S3 Ss, 
Se va explicita mai departe doar prima din cele două integrale din (1.42), rezultatele 
putând fi folosite pentru cea de-a doua integrală, înlocuind indicele 2 cu 1. 
Trebuie remarcat că pentru o secţiune în care vectorii viteză sunt paraleli, versorii 


. În 


= | 
< |< 


vitezelor locale sunt identici cu versorul vitezei medii, putându-se scrie: 


continuare se va considera că densitatea nu variază pe o secțiune de curgere, deci se 
poate scoate de sub integrală, alături de intervalul de timp dt: 

fpūudtdA=pdt f Žu? da=pat > fu? aa. (1.43) 

u v 

S2 S3 S2 
Se va presupune că distribuția vitezelor în secțiune este dată de o lege de forma (1.14). 
Integrala (1.43) devine în acest caz: 

pat f v?k?’(A)dA=pdt 7 v, : fk? (Aa)dA=B, pQ7dt, (1.44) 
v 
S3 S2 


unde s-a notat cu B, expresia: 
l e2 
B2 =— fk?(A)dA, (1.45) 
A s, 


care reprezintă coeficientul lui Boussinesq, un coeficient care caracterizează influența 
repartiției neuniforme a vitezei în secțiune asupra cantității de mişcare. Trebuie notat 


că între coeficientul lui Boussinesq f şi coeficientul lui Coriolis a (1.16) care se 


găseşte în legea energiilor, există o dependență dată prin relația: 


B=1+(@-1)/3 = (a +2)/⁄3. (1.46) 
Cu acestea, variația cantității de mişcare (1.42) devine: 

dC = (B2PQ V, -BıPQ5, ) dt, (1.47) 
iar teorema impulsului (1.34) se scrie: 

PQ B7 -B7 )= XF. (1.48) 


Cum membrul stâng al teoremei impulsului este de natura unei forțe, care are direcția şi 


sensul vectorului viteză medie în secțiunea considerată, se poate scrie: 
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I -I =F +Fp2 +G+R. (1.49) 
Bilanțul (1.49) reprezintă expresia principiului fundamental de conservare a cantității 
de mişcare. În această expresie, s-au notat cu I = BpQY forțele datorate impulsului 


fluidului. 


1.5. Pierderi de sarcină hidraulică 


Pierderea de sarcină hidraulică totală, notată h, (a se vedea tabelul A7), se determină 
prin însumarea pierderilor de sarcină distribuite hg şi pierderilor locale de sarcină h. 


Pentru o conductă circulară, de diametru D şi lungime L, de-a lungul căreia există un 
număr de n neuniformități (elemente perturbatoare ale curgerii, ca de exemplu: coturi, 


vane, îngustări sau lărgiri de secțiune), pierderea de sarcină hidraulică totală se scrie: 
n 
h, =h +9 h). (1.50) 
j=l 


Din punct de vedere fizic, mecanismul de disipare a energiei diferă la cele două tipuri de 


pierderi de sarcină hidraulică. 


1.5.1. Pierderi de sarcină uniform distribuite 


Pierderile de sarcină uniform distribuite se datorează vâscozității fluidului. Ele apar 
datorită frecărilor existente între straturile de fluid care se deplasează cu viteze diferite 
de-a lungul curgerii. Datorită proprietății de adeziune a fluidelor la frontiera solidă pe 
lângă care curg, viteza relativă dintre un fluid în mişcare şi peretele solid pe lângă care 
curge fluidul este nulă şi, în consecință, nu pot apărea disipări ale energiei prin frecare 
la interfața fluid-solid. Totuşi, măsurătorile efectuate experimental de diferiți autori au 
arătat că, în majoritatea cazurilor, rugozitatea frontierei solide este unul dintre factorii 
importanți în determinarea valorilor pierderilor de sarcină. Vom încerca, în cele ce 


urmează, să prezentăm o explicație succintă a acestui fenomen complex. 
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Să presupunem că pierderile de sarcină uniform distribuite se datorează existenţei unui 


efort tangenţial mediu Tto, care apare la interfaţa dintre fluidul în curgere şi peretele 


solid, denumit efort mediu la perete€. Acesta este o funcţie care depinde de mai mulţi 
parametri, cum ar fi: rugozitatea absolută k a peretelui solid, viteza medie v de curgere a 
fluidului, densitatea p şi coeficientul dinamic de vâscozitate p ale fluidului, respectiv 
lungimea caracteristică a curgerii (în cazul curgerii în conducte sub presiune, se 
consideră diametrul conductei, D). 


Aplicând teoremele analizei dimensionale unei funcţii de forma: 


to = f(D, p, p, v, k) (1.51) 
şi alegând D, p şi v ca mărimi fundamentale, se obține o relație de forma: 
II, = f(O), (1.52) 
unde II, = eaS „ în care Re este numărul lui Reynolds (tabelul A10), 
pyD vD Re 
II, = 1 , raport denumit rugozitate relativă, iar II, = 2i , deci relația (1.52) se scrie 
D 0 p y2 
To k 1 S A i $ 
aE e , de unde rezultă expresia efortului mediu la perete: 
pv D Re 
k 1 
2 
To =pv f| —,— |. 1.53 
0o =P E z) (1.53) 


Efortul mediu la perete duce în mod normal la apariția unei reacțiuni a peretelui 
conductei, care se opune ca direcție sensului de curgere al fluidului (existența acestei 
reacțiuni este o realitate fizică, numai că ea este datorată transmiterii eforturilor prin 
fluid ca urmare a vâscozității). Pentru a determina mărimea reacţiunii, trebuie să 
considerăm un volum V de fluid incompresibil în mişcare într-o conductă rectilinie, de 
diametru şi rugozitate constante (figura 1.5). 


Modulele forțelor care acționează asupra acestui volum de fluid sunt următoarele: 


2 


D 
> forța de greutate: G = mg = pVg = prL Z; 
E nD? nD? 
> forțele de presiune: Fy = PA =Pi pr şi Fp = PA = P2 a > 


6 Trebuie să subliniem faptul că existenţa efortului tangenţial la perete este un model matematic 
şi nu o realitate fizică. 


cap.1. Modelul curentului unidimensional de fluid 23 


> forţele datorate impulsului: I =PipQow =BpQv şi I =B2PQ v =BpQv. 


Direcțiile şi sensurile acestor forțe sunt cele din figura 1.5. 


Fig. 1.5. — Determinarea reacţiunii peretelui conductei 


Aplicând teorema impulsului pentru acest volum de fluid, se obține relația vectorială: 
D -I =F, + Fo +G+R, (1.54) 
care prin proiectare pe axa conductei, considerând sensul curgerii ca sens pozitiv, 


devine: 0=-Gcosð-R+Fp; -Fp7> 


de unde rezultă reacţiunea peretelui conductei: 


2 
R=F - Fp, -G cos 0 = 72 (p P2 pgLcos 8). (1.55) 


P1 
Ținând seama de faptul că din considerente geometrice, Leos 0 = (z3 — z), precum şi de 
faptul că reacţiunea poate fi considerată ca fiind produsă de efortul mediu la perete to, 


care acționează pe suprafaţa laterală (în contact cu solidul) a volumului de fluid 
considerat, adică R = tọnD L, relaţia (1.55) devine: 


D2 
TD L= 2 [pi P2 pg(z -z )], 


adică aL D(a ra] (2+)! 
Ps 4l|lpg Pg 
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sau 
(2 +a] (Biaj E. (1.56) 
pg pg pgD 
În continuare, aplicând legea energiilor (1.31) aceluiaşi volum de fluid, obținem: 
2 2 
SA Iul te EAE oa (1.57) 
2g Pg 2g pg 


Deoarece pentru configurația considerată viteza este constantă, v, =V =V, relația 


(1.57) devine: 


(2 +a) (2 +z nuca: (1.58) 
p8 p8 
Din (1.56) şi (1.58), se obține pierderea de sarcină uniform distribuită: 
hee (1.59) 
pgD 


Introducând în relația (1.59), dependenţa (1.53) obținută pe baza aplicării teoremelor 


analizei dimensionale, rezultă: 


(1.60) 


2 
fata sr E EI l (1.61) 


Notând 8 ES =À , obținem relația de definiție a pierderilor de sarcină uniform 


distribuite: 


L v? 


haha (1.62) 


numită relația Darcy-Weissbach. Coeficientul de pierdere uniform distribuită de 
sarcină, à, denumit şi coeficientul lui Darcy, depinde de rugozitatea relativă k/D şi de 
numărul Reynolds, Re. 

Dacă se ţine seama de relația de definiţie a debitului volumic, Q = vhp? Ja), relația 


Darcy-Weissbach (1.62) se poate scrie în funcție de debit sub forma: 
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ha oa E 16 


35 27 Q? = 00826250" =MaQ?, (1.63) 
1 28 


unde Mg = 0,0826 À L/ D? este modulul de rezistență hidraulică distribuită (a se vedea 


tabelul A2). Termenul constant, 16/ (z?2g)=0,0826 [s?/m], din relaţia (1.63), va fi 
introdus în continuare în formule prin valoarea 0,0826 fără a mai menționa unitatea sa 
de măsură. În formulele de calcul ale pierderilor de sarcină hidraulică, toate celelalte 
mărimi trebuie introduse cu valorile corespunzătoare în unități de măsură ale S.I., astfel 


încât rezultatul să fie corect din punct de vedere dimensional. 


Coeficientul lui Darcy à depinde de regimul de curgere din conductă, astfel: 
=> În cazul mişcării laminare, definită pentru numere Reynolds Re < 2300, 
coeficientul lui Darcy depinde numai de numărul Reynolds, adică A = (Re) şi este 


definit prin formula Hagen-Poiseuille: 


64 
X=, 1.64 
F (1.64) 
unde numărul Reynolds este: 
Re = VD _ 40 _4PQ (1.65) 


v nDo nDu 

© Pentru regimul de tranziție corespunzător intervalului 2300 < Re < 3500, curgerea 
este instabilă şi nu sunt propuse formule de calcul general valabile pentru coeficientul 
lui Darcy. 
œ În cazul mişcării turbulente, coeficientul lui Darcy se determină cu diferite relații 
(explicite sau implicite), în funcţie de tipul de turbulenţă şi de tipul de rugozitate 
aferent pereţilor conductei (se consideră două categorii: conducte cu rugozitate 
omogenă, respectiv conducte tehnice, care au rugozitate neomogenă). În continuare se 
prezintă câteva exemple de relaţii pentru calcularea coeficientului lui Darcy: 


> Pentru regimul turbulent neted, definit de condiţia aproximativă 3500 < Re < Re, 
coeficientul lui Darcy depinde doar de numărul Reynolds, adică A = (Re). Limita 
inferioară a numărului Reynolds (notată Re, ) nu are valoare constantă, ci depinde de 


rugozitatea relativă. Acest număr limită, Re, , de la care începe să fie resimţită influența 
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rugozităţii, caracterizează trecerea de la regimul de curgere turbulent neted, în care 
A = )(Re), la regimul turbulent prepătratic, în care A = )(Re,k/ D). 
Pentru conducte cu rugozitate omogenă, numărul Reynolds limită inferior este 


-939 D , iar coeficientul lui Darcy à poate fi calculat cu: 


JA k 


e formula explicită propusă de către Blasius: 


1 0,3164 


Re, 


= oe e (1.66) 
valabilă pentru 4000 < Re < 105, sau cu 
e formula implicită Prandtl-Kármán: 
T = —2 lg i (1.67) 
valabilă pentru 10% < Re < 3,4:10€, sau cu 
e formula explicită Filonenko-A4/fșul: 
à= l (1.68) 


(1819 Re —1,64) ° 


pentru Re > 105. 

Variația coeficientului lui Darcy în funcție de numărul Reynolds, A = (Re), definită 
pentru regimul laminar (1.64) şi pentru regimul turbulent neted (1.66)--(1.68) este 
reprezentată grafic în figura 1.6, în coordonate logaritmice. Reprezentarea logaritmică a 
formulei (1.64) corespunde unei drepte, numită dreapta lui Poiseuille; reprezentarea 
logaritmică a formulei (1.66) corespunde de asemenea unei drepte, numită dreapta lui 
Blasius. Formula Prandtl-Kármán (1.67) a fost aplicată pentru intervalul 
10% < Re <105 „valorile lui à fiind determinate iterativ, pornind de la o valoare de start 
egală cu 0,0015. 

Pentru conducte tehnice (conducte cu rugozitate neomogenă), numărul Reynolds limită 
inferior este Re, = (20 si .100) D/k.. În continuare, respectiv în calculele curente aferente 
reţelelor de conducte, se va considera relaţia [68]: 


Re, =23D/k. (1.69) 
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Pentru conducte tehnice, coeficientul lui Darcy poate fi calculat, pentru regimul 
turbulent neted, cu formula Prandtl-Kármán (1.67), care este valabilă pentru orice tip 


de rugozitate. 


P |] — — — regim laminar: Hagen-Poiseuille (1.64) 
10 regim turbulent neted: Blasius (1.66) 7 
„i: = = = regim turbulent neted: Prandtl-Kármán (1.67) |.] 
: regim turbulent neted: Filonenko-Altsul (1.68) |:| 
n 
pe ; 
S : 
10” l 
6 


10° 10 105 10 
Re [-] 


Fig. 1.6. — Variația A = )(Re) pentru regimul laminar, respectiv turbulent neted, în 
cazul conductelor cu rugozitate omogenă 


> Pentru regimul turbulent prepătratic (sau turbulent mixt), definit pentru 


Re, < Re < Re,, coeficientul lui Darcy depinde atât de numărul Reynolds, cât şi de 
rugozitatea relativă k/D, anume à = MRe,k/ D). Limita superioară a numărului 
Reynolds (notată Re) caracterizează trecerea de la regimul de curgere turbulent 
prepătratic, în care à = MRe,k/D), la regimul de curgere turbulent rugos, în care 
1=Mk/D). 


Pentru conducte cu rugozitate omogenă, numărul Reynolds limită superior este: 


Re, ==, (1.70) 
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Pentru conducte tehnice, numărul Reynolds limită superior este definit mai simplu, 
prin relaţia: 

Re, =560D/k, (1.71) 
care va fi utilizată în calculele curente aferente reţelelor de conducte. 


Pentru conducte tehnice, coeficientului lui Darcy poate fi calculat cu formula lui Altşul: 


0,25 
v=o) , (1.72) 
e 
sau cu formula Colebrook-White: 
l = —2 lg 2al + k , (1.73) 
JA Reva 3,71D 


o fomulă implicită, dificil de utilizat în practică (utilizarea sa este comodă în cadrul unui 
program de calcul numeric). Formula lui Colebrook şi White (1.73) este valabilă atât în 
regim turbulent neted, caz în care se neglijează termenul care conţine rugozitatea 
relativă (când k=0, se obţine formula Prandtl-Kármán (1.67)), cât şi în regimul 
turbulent rugos, caz în care se neglijează termenul care conţine numărul Reynolds (când 
Re — œ, se obţine formula Prandtl-Nikuradse (1.74) de mai jos). 

> Pentru regimul turbulent rugos (sau turbulent pătratic), definit pentru Re > Re,, 
coeficientul lui Darcy depinde numai de rugozitatea relativă k/D, adică A = 2(k/ D). 
Pentru orice gen de rugozitate (omogenă sau neomogenă) şi pentru Re > 560D/k, 


coeficientului lui Darcy poate fi calculat cu formula Prandtl-Nikuradse: 
3,71D\* 
(zip) ; (1.74) 
k 
care poate fi pusă şi sub forma: 


D -2 
=(21 P +14) : (1.74) 


Rezultatele experimentale obţinute pentru conducte cu rugozitate omogenă au condus 
la diagrama lui Nikuradse, o diagramă trasată în planul fRe, A}, pentru valorile 


logaritmate” ale numărului Reynolds (în abscisă) şi ale coeficientului lui Darcy (în 


7 logaritm zecimal 
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ordonată), având rugozitatea relativă ca parametru, adică À = )(Re,k/ D). Pe această 
diagramă se disting zonele corespunzătoare regimurilor de curgere, anume: regimul 
laminar (pe dreapta lui Poiseuille, reprezentată în figura 1.6), regimul turbulent neted 
(reprezentat, de asemenea, în figura 1.6), regimul turbulent prepătratic pentru 


A = )(Re,k/ D), respectiv regimul turbulent rugos pentru A = à(k/ D). 


Rezultatele experimentale obținute pentru conducte tehnice au condus la diagrama lui 
Moody, o diagramă trasată în planul (Re, în acelaşi stil ca şi diagrama lui 
Nikuradse, ceea ce permite efectuarea comparaţiilor între zonele corespunzătoare 


regimurilor de curgere. Diagrama lui Moody este reprezentată în figura 1.7. 
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Fig. 1.7. — Diagrama lui Moody 


În diagrama lui Moody, regimul laminar este definit prin dreapta lui Poiseuille. În 


zona regimului de tranziție, delimitată prin verticalele care trec prin valorile critice 
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aproximative Re = 2300 şi Re = 3500, a fost prelungită“ dreapta lui Poiseuille (cu linie 
punctată). Regimul turbulent neted este reprezentat de curba descrisă de formula 
Filonenko-Alrşul” (1.68), prelungită şi către valori mai mici ale numărului Reynolds 
(Re > 3500) şi este delimitat de curba notată Cı, care va fi explicitată în relația (1.75) 
care urmează. Regimul turbulent prepătratic este cuprins între cele două curbe limită, 
notate Cı şi C2 (cea din urmă explicitată în (1.76)). Regimul turbulent rugos este 
delimitat inferior de curba C2. Pentru zona corespunzătoare regimului turbulent s-a 
utilizat formula Colebrook-White (1.73), în care valorile coeficientului à au fost 


determinate iterativ, pornind de la o valoare de start egală cu 0,001. Rugozitatea relativă 
variază în intervalul: 1,8-10 < k/D <0,14. 

După cum s-a precizat, pe diagrama lui Moody (figura 1.7) se disting două curbe limită, 
Cı şi Cz, care delimitează tipurile de turbulenţă: prima (C1) este frontiera inferioară 
A = A(Re; ) a regimului turbulent prepătratic, frontieră pe care Re = Re, =23D/k, iar 
cea de-a doua (C2) este frontiera superioară ù=A(Re,) a regimului turbulent 
prepătratic, frontieră pe care Re = Re, =560D/k. Ecuațiile acestor curbe limită se 
obțin în felul următor: se extrag rugozitățile relative din (1.69) şi (1.71), adică 
k/D =23/Re, respectiv k/D =560/Re şi se introduc în formula Colebrook-White 


(1.73). Se obțin astfel ecuațiile curbelor limită căutate, sub formă implicită, anume: 


frontiera inferioară C1 l = —2 lg aal + E, ) (1.75) 
A Re JA  3,71Re 

frontiera superioară C2 l = —2 lg 2 + A ) (1.76) 
A, Re JA 3,71Re 


Reprezentarea tridimensională (3D) a diagramei lui Moody este realizată în figura 
1.8, în spaţiul definit de cele trei variabile: fRe, k/ D.A. În spaţiul 3D din această 


figură se distring trei suprafeţe, separate unele de altele, anume: 


* În condiţii speciale de laborator, regimul laminar poate fi menţinut pentru valori ale numărului 
Reynolds mai mari decât 2300, însă la cea mai mică perturbaţie, curgerea fiind instabilă, se 
face un salt la următorul regim de curgere, cel turbulent. 

” Ar fi fost corect să fie utilizată formula Prandtl-Kărmân (1.67), însă pe de o parte, aceasta nu 
acoperă toată plaja dorită a numărului Reynolds şi este mai greu de utilizat, fiind implicită, iar 
pe de altă parte, din figura 1.6 rezultă că formula (1.68) are alura potrivită pentru a aproxima 
în mod acceptabil variaţia coeficientului lui Darcy pentru Re > 3500. 
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S1 — planul înclinat corespunzător regimului laminar; 

S2 — suprafața cvasi-triunghiulară, simplu curbată, aferentă regimului turbulent neted; 
S3 — suprafața dublu curbată, aferentă regimului turbulent prepătratic (între curbele 
limită Cı şi C2), respectiv regimului turbulent rugos (mărginit inferior de curba limită 
C2); în zona numerelor Reynolds mari şi a rugozităților relative mari, suprafața 
corespunzătoare regimului turbulent rugos se aplatizează, palierul fiind datorat lipsei de 
influență a numărului Reynolds. 

Mărimea şi delimitarea diferitelor regimuri de curgere este mult mai bine evidențiată în 


reprezentarea 3D din figura 1.8, decât în reprezentarea clasică, bidimensională, din 


figura 1.7. 


Turbulent neted (52) Turbulent prepatratic (53) 
Turbulent rugos (83) 
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Fig. 1.8. — Reprezentarea tridimensională a diagramei lui Moody 


Curbele limită tridimensionale Cı şi C2 reprezintă intersecția suprafețelor S2 şi S3 cu 
suprafețele verticale, generate de curbele Re, = fi(k/D) şi Re, = f>(k/D) din planul 


fRe,k/D}. Se observă, după cum era de aşteptat, că regimul laminar corespunde 
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planului înclinat S1 generat de (1.64) independent de rugozitate. Se ilustrează faptul că 
regimul turbulent neted este întâlnit într-o zonă foarte mică (S2) de forma unui 
triunghi curbiliniu foarte ascuţit; practic, acest regim nu poate fi obținut pentru valori 
mari ale rugozităţii relative! Turbulenţa netedă poate fi atinsă doar pentru valori ale 
rugozităţii relative mai mici decât! 0,0065. Cu alte cuvinte, pentru conducte cu 
rugozitate relativă mare, se face un salt direct de la regimul de tranziție, la regimul 
turbulent prepătratic. În fine, se observă că atât regimul turbulent prepătratic, cât mai 
ales regimul turbulent rugos, ocupă suprafeţe însemnate din diagramă. Se 
menţionează de altfel, că majoritatea sistemelor hidraulice, ale căror conducte sunt de 
metal sau de azbociment, sau ale căror conducte sunt vechi (indiferent de material), 
funcţionează în regim de curgere turbulent prepătratic sau turbulent rugos. În cazul în 
care conductele sunt din polietilenă, pexal sau alte materiale cu rugozitate foarte mică 
(de exemplu, sticlă), sau în cazul în care conductele de metal sunt noi, curgerea poate 


corespunde regimului turbulent neted. 


Existenţa celor patru zone!! de variaţie diferită a coeficientului de pierdere uniform 
distribuită de sarcină poate fi explicată observând variaţia diferită a vitezelor v în funcție 
de raza r, într-o secțiune normală la direcția principală de curgere, într-o conductă 
circulară de diametru 2R (figura 1.9). Pentru efectuarea comparaţiei între profilele de 
viteză aferente celor 4 regimuri de curgere, în figura 1.9 au fost adimensionalizate 


variabilele, prin raportarea la valorile lor maxime, anume: V/Vmx în abscisă (viteza 
maximă Va înregistrându-se în axa conductei) şi r/R (în procente) în ordonată. 


Să ne reamintim că factorul care determină pierderile de sarcină este vâscozitatea 
fluidului, o proprietate care se pune în evidență atunci când există diferenţe între 
vitezele straturilor adiacente de fluid. 

În cazul regimului laminar (datorită profilului de viteze care apare în această situaţie), 
diferenţele se regăsesc în toată masa fluidului şi în consecinţă sunt puţin influențate de 


rugozitatea peretelui conductei. 


10 Când valoarea numărului Reynolds se apropie de 3500, din condiţia Re< Re, =23D/k, 


rezultă: k/D < 23/3500= 0,00657. 


H anume: zona laminară, zona de turbulenţă netedă, zona de turbulenţă prepătratică şi zona de 
turbulenţă rugoasă 
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Fig. 1.9. — Profilul vitezelor medii temporale la curgerea în conducte circulare 


În cazul regimului turbulent, variațiile importante de viteză se regăsesc în apropierea 
peretelui conductei. Spre exemplificare, în figura 1.10 este prezentată variația vitezei 
medii temporale în ultimii 10 milimetri ai unei conducte cu diametrul de 200 mm şi 
rugozitatea absolută k de 1 mm. Pentru o mai uşoară înțelegere a fenomenului, a fost de 
asemenea trasată limita de la care viteza depăşeşte 50% din viteza maximă (verticala 
V/Vmx = 0,5), precum şi mărimea medie a rugozității (orizontala r =99 mm). Se poate 
astfel observa cu uşurinţă că grosimea zonei în care viteza ajunge la 50% din viteza 
maximă în conductă scade o dată cu creşterea numărului Reynolds. De asemenea, în 
cazul regimului turbulent neted, grosimea acestei zone este mai mare decât rugozitatea 
absolută, ceea ce face ca mecanismul de disipare a energiei să nu fie mult influențat de 
rugozitatea peretelui conductei (ca şi în cazul mişcării laminare). 

La regimul turbulent prepătratic, grosimea zonei cu variații importante de viteză este 
de acelaşi ordin de mărime cu grosimea rugozității absolute a peretelui conductei, deci 


disiparea de energie este influențată atât de această valoare, cât şi de numărul Reynolds. 
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In sfârşit, în cazul regimului turbulent rugos, grosimea acestei zone cu variaţii 
importante de viteză este mult mai mică decât mărimea rugozităţii absolute şi, în 
consecință, numărul Reynolds nu mai influenţează semnificativ disiparea energiei 


mecanice. 
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Fig. 1.10. — Variația vitezei în apropierea peretelui unei conducte circulare cu diametrul 
de 200 mm şi rugozitatea absolută de 1 mm, pentru diferite numere Reynolds: 
Re = 4200 (regim turbulent neted), Re = 50000 (regim turbulent prepătratic) şi 
Re = 200000 (regim turbulent rugos) 


Trebuie menționat că: 

> zona în care apar variații semnificative de viteză, concentrând astfel pierderile 
energetice, este impropriu denumită substrat limită laminar (într-adevăr, zona de regim 
laminar este mult mai apropiată de peretele conductei). O denumire mai corectă este 
aceea de substrat vâscos (în care eforturile tangențiale date de vâscozitate sunt 


preponderente), deşi această denumire presupune inexistența pulsațiilor de viteză pe 
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direcţii transversale curgerii (ipoteză evidentă în apropierea pereților solizi, dar greu de 
demonstrat experimental pe întreaga grosime a zonei); 

> valoarea de 50% din viteza maximă din axa conductei a fost aleasă arbitrar, cu titlu 
de exemplu. Pentru relaţii de calcul adecvate definirii grosimii zonei în care se 
concentrează pierderile de energie mecanică în cazul mişcării turbulente, trebuiesc 


consultate lucrările de specialitate menționate în bibliografie. 


1.5.2. Pierderi de sarcină locale 


Pierderea de sarcină hidraulică locală h, este definită prin relația: 


z2 
h =¢—, (1.77) 
2g 
care se poate scrie şi în funcție de debit: 
h; = 0.0826 <Q? =M,Q7, (1.78) 
D 


unde M, = 0,0826 6/ D* este modulul de rezistenţă hidraulică locală (a se vedea 


tabelul A2). 

După cum s-a precizat în tabelul A2, valorile coeficientului de pierdere locală de sarcină 
hidraulică 6 sunt date sub formă de grafice, tabele sau formule, în funcție de tipul 
singularităţii (neuniformităţii), precum şi de caracteristicile geometrice ale conductei 
[71; 85]. Acest coeficient depinde de numărul Reynolds în cazul regimului laminar şi 
este, în general, constant în cazul regimului de mişcare turbulent. 

O atenţie deosebită trebuie acordată cazurilor în care pierderile de sarcină locale apar la 
frontiera dintre două tronsoane diferite de conductă (schimbări de secţiune, ramificații). 
În aceste cazuri, pierderea locală de sarcină poate fi calculată cu termenul cinetic de 


dinaintea neuniformităţii sau de după neuniformitate, coeficientul C având valori 
diferite astfel încât valoarea h; să fie unică. 


În continuare se abordează, pentru exemplificare, cazul lărgirii bruşte de secţiune. Să 
considerăm un volum V de fluid incompresibil în mişcare în acest caz (figura 1.11). 


Modulele forţelor care acţionează asupra acestui volum de fluid sunt următoarele: 
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Fig. 1.11. — Pierderea de sarcină locală în cazul lărgirii bruşte de secţiune 


D2 
> forța de greutate: G = mg = pVg = pL e, 
| D? D? 
> forțele de presiune: F > PA = Be şi Fp, = P2& = P2 Da. 
> forțele datorate impulsului: IL =PipQvw şi I =B2PQ v; 


reacţiunea peretelui solid, care în conformitate cu cele arătate în paragraful anterior 
($1.5.1), este: R= tonD L. 
Direcțiile şi sensurile acestor forțe sunt cele din figura 1.11. 
Aplicând teorema impulsului pentru acest volum de fluid, se obține relația vectorială: 
L -I =F, +Fp2 +G+R, (1.79) 
care prin proiectare pe axa conductei, considerând sensul curgerii ca sens pozitiv, 


nD? 1D? 1D? 
devine: B2PQ vz —PBipQv. = pi 7 P2 1 +pg r Lcos 0- tonD L. (1.80) 


Efortul mediu la perete poate fi exprimat în funcție de pierderea uniform distribuită de 


sarcină, conform relației (1.59): 


To =P —— ~. (1.81) 
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Cu acestea şi ţinând seama de faptul că din considerente geometrice, Lcos 8 = (2 —zp), 


precum şi de faptul că debitul poate fi exprimat în funcție de viteză ca: Q = v, TD? / 4, 


teorema impulsului proiectată pe axa conductei (1.80) devine: 


nD? 2 nD? nD? nD? nD? nD? 
Bpen e a NED R PE, (z — Z2)- pg 7 bar 


iar prin simplificare cu pg nD? : 4, se obține: 


2 
v — BVV 
P272 Biviv> _ Pi Po 


1 — Z —bhqj_o» (1.82) 
8 Ps P8 
deci pierderea uniform distribuită de sarcină este în acest caz: 
2 
hara = (Ca (1.83) 
PS P8 8 

Legea energiilor (1.31) între secțiunile S; şi S, se scrie: 

av? p av? p 

Lp g HAH haa +h, (1.84) 

2g Pg 2g Pg 


de unde rezultă valoarea pierderii de sarcină locale din secțiunea $ : 


2 
m [EL (Pern p h (1.85) 
pg pg 2g 


Înlocuind în (1.85) expresia pierderii uniform distribuite de sarcină (1.83), obținută pe 


baza aplicării teoremei impulsului, se obține: 


= avi — 02va B2v2 — Bvv2 
= $ f (1.86) 


h, 
2g g 


1 


In continuare, considerând mişcarea turbulentă în ambele secțiuni, se pot admite 
aproximările: a, =o0p =@& %1 şi B; =B =ß 71, iar expresia pierderii de sarcină locale 


(1.86) devine: 


= vi -V2 +2v2 —2Viv2 lu -vy 
hy, > E = (1.87) 
2g 2g 


cunoscută sub numele de relația Borda-Carnot. Astfel, pierderea locală de sarcină la 
lărgirea bruscă de secțiune poate fi obținută fie pentru termenul cinetic din amonte de 


neuniformitate, 
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m_i 
h >= | ==4 7. (1.88) 
v) 2g 2g 
fie pentru termenul cinetic din aval de neuniformitate 
m) 2 
V V. „V 
m= l j Da il an, (1.89) 
v2 2g 2g 


În practică, cele două conducte formează tronsoane diferite, pentru care se scrie separat 
legea energiilor în cadrul unui sistem de ecuații, care duce la rezolvarea unei probleme 
complexe. Pierderea locală de sarcină datorată modificării de secțiune poate fi introdusă 
(cu formula corespunzătoare) în oricare dintre aceste ecuații, dar nu în ambele, astfel 


încât, valoarea ei să apară o singură dată în sistemul general de ecuații. 


În cazul ramificațiilor, în general valorile coeficientului £ sunt diferite în funcție de 
traseul fluidului şi, în consecință, pierderile locale de sarcină trebuiesc luate în 
considerare pe tronsoanele pe care acest traseu este evident. În tabelul 1.1 sunt 
prezentate schematic cazurile posibile pentru teuri cu brațe egale şi tronsoanele pe care 


se consideră pierderile locale de sarcină. 


Tabelul 1.1. — Considerarea pierderilor locale de sarcină în cazul teurilor cu brațe egale 


krt x 
S 
epararea a îi Ey 


curentului de 


fluid 


1 
Împreunarea | | | 
curentului de 


fluid 
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In cazul în care teurile au braţele inegale, se consideră separat pierderea de sarcină 


locală datorată modificării de secţiune. 


Ținând seama de relaţiile (1.63) şi (1.78), pierderea de sarcină hidraulică totală (1.50) se 


poate scrie la rândul său în funcție de debit: 


n 
h, [u +) M; 


j=l 


= 


MQ? 


> (1.90) 


unde M este modulul de rezistență hidraulică al conductei. În continuare, pentru 


simplificarea scrierii, pierderea de sarcină hidraulică totală se va exprima 


preponderent sub forma h, = MQ? 
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2. ELEMENTE DE CALCUL ALE SISTEMELOR 
HIDRAULICE 


2.1. Tipuri de sisteme hidraulice. Particularităţi şi clasificare 


> Din punct de vedere constructiv, sistemele hidraulice pot fi monofilare, cu o intrare 
ŞI o ieşire, respectiv reductibile la un sistem monofilar, sau pot fi formate din rețele de 
conducte, a căror configurație geometrică şi număr de intrări/ieşiri depinde de destinaţia 
sistemului. 

© Sistemele hidraulice monofilare sau reductibile la un sistem monofilar sunt 
constituite din: 

> o singură conductă simplă — cu diametru constant, prevăzută cu o singură intrare şi o 
singură ieşire; 

> conducte simple montate în serie — extremitatea aval a unui tronson este conectată la 
extremitatea amonte a tronsonului următor; debitul care tranzitează sistemul este 
constant, însă viteza variază de la un tronson la altul, în funcție de diametru; 

> conducte simple montate în paralel — extremităţile amonte ale tronsoanelor sunt 
legate într-un nod comun de distribuție, respectiv extremitățile aval sunt legate într-un 
nod comun de colectare; debitul intrat în nodul de distribuţie este egal cu suma debitelor 
care tranzitează tronsoanele montate în paralel, respectiv este egal cu debitul ieşit din 
nodul de colectare; 

> conducte simple montate mixt — conducte montate în serie şi în paralel, în diferite 
configurații geometrice; 

> conducte care debitează pe parcursul traseului, anume aripa de aspersiune, respectiv 
conducta cu debit uniform distribuit — conducte în care debitul intrat prin extremitatea 
din amonte este parțial tranzitat către extremitatea din aval; debitul distribuit pe traseu 


reprezintă diferența dintre debitul de alimentare din amonte şi debitul evacuat în aval; 
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această diferență de debit este distribuită către consumatori, prin racorduri dispuse de-a 
lungul conductei. 

© Rețelele de conducte sunt constituite din artere (conducte simple) şi noduri. Rețelele 
de conducte se împart în următoarele categorii: 

> rețele de conducte ramificate — conducta magistrală de alimentare se ramifică în 
conducte principale, care la rândul lor se ramifică în conducte secundare, acestea din 
urmă ajungând la consumatori; astfel, două noduri din sistem pot fi unite prin artere care 
formează un singur traseu; preponderent, acestea se întâlnesc la instalaţiile interioare de 
alimentare cu apă; 

> rețele de conducte inelare (sau buclate) — conductele formează ochiuri de reţea; două 
ochiuri (inele) adiacente au cel puţin un tronson comun de conductă; în acest fel, două 
noduri din sistem pot fi unite prin artere care formează cel puțin două trasee; conductele 
rețelei se intersectează în noduri, din care se pot preleva sau nu debite de consum; 
sensul debitelor pe arterele rețelei inelare nu se cunoaşte apriori. 

> rețele mixte de conducte — în anumite noduri ale unei rețele inelare pot fi conectate 
rețele ramificate de conducte, obținându-se astfel o rețea complexă, denumită mixtă; 
preponderent, aceste reţele hidraulice sunt caracteristice rețelelor exterioare de 
distribuţie a apei în oraşele mari; 

> rețele binare de conducte — reprezintă un caz particular de reţele inelare: sunt rețele 
inelare la care se cunoaşte sensul debitelor pe artere; sunt constituite dintr-un circuit de 
tur şi un circuit de retur (deci corespund vehiculării lichidului în circuit închis); se 
întâlnesc în general la instalaţiile de încălzire, de termoficare, de recirculare a apelor 
industriale sau la instalaţiile frigorifice. 

> Din punct de vedere hidraulic, sistemele pot fi constituite din: 

> conducte scurte — conducte la care pierderile locale de sarcină hidraulică se iau în 
considerare alături de pierderile de sarcină distribuite (ambele tipuri de pierderi de 
sarcină au acelaşi ordin de mărime). În consecinţă, în cazul conductelor scurte din punct 
de vedere hidraulic, pierderea de sarcină totală se calculează cu relaţia (2.50). În această 
categorie se încadrează conductele al căror raport între lungime şi diametru are valori 


reduse!: L/D < 200. 


l še poate admite şi L/D < (200, ..., 400) 
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> conducte lungi — conducte la care pierderile locale de sarcină hidraulică, precum şi 


termenii cinetici de la intrarea şi ieşirea din conducte, se neglijează în raport cu 
pierderile de sarcină hidraulică distribuite (hp, << hy şi cum h ~ v? hg , se neglijează 
atât hj, cât şi termenii cinetici). În cazul conductelor lungi din punct de vedere 
hidraulic, pierderea de sarcină totală este aproximată prin relația: h, = hg. În această 


categorie se încadrează conductele al căror raport între lungime şi diametru are valori 


semnificative”: L/D > 200. 


2.2. Sisteme hidraulice unifilare sau reductibile la 
sisteme unifilare 


2.2.1. Conducta simplă 


Fie conducta circulară de diametru constant D şi lungime L, din figura 2.1. Legea 
energiilor (1.31”), sau relația lui Bernoulli generalizată, între secțiunea de intrare i şi 


secţiunea de ieşire e se scrie: 


(2.1) 


Fig. 2.1. — Reprezentarea schematică a conductei simple 


? se poate admite şi L/D > (200, ..., 400) 
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Din ecuaţia continuității între i şi e: v; hın? Ja)=v, qın? / 4)= O , rezultă că viteza este 
constantă: v; = v,. Din relația (2.1), se obține sarcina sistemului hidraulic H” (definită 


în tabelul A7. în funcție de înălțimile piezometrice H, ): 


H= Hy Hp, (2a (Berzei. (2.2) 
PE PE 


Pierderile totale de sarcină hidraulică h,;_, au fost exprimate prin relația (1.90). Se 


e 
reaminteşte că modulul de rezistență hidraulică al conductei M include modulul de 


rezistență hidraulică distribuită M4 între secțiunile i şi e, respectiv suma modulelor de 


rezistenţă hidraulică locale M, (definite în tabelul A2). 


2.2.2. Conducte simple montate în serie 


Fie un număr de n conducte simple (tronsoane) montate în serie, delimitate de punctele i 
şi e ca în figura 2.2, tranzitate de debitul constant O, având diametre, rugozități şi 
lungimi diferite. 


Notând cu Q, debitul care tranzitează tronsonul j şi cu h,; pierderea de sarcină totală 


corespunzătoare tronsonului j (unde j = 1, 2, 3, ..., n), pentru sistemul de n tronsoane 


montate în serie se poate scrie: 


O. = O» = 03 =...=0j =...=9 =0, (2.3) 


> A g 


Q 


Fig. 2.2. — Reprezentarea schematică a conductelor simple 
montate în serie (în acest caz, n = 4) 
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n n-—l 
pag > Date Dita (2.4) 
j=1 j=1 


unde hi; jal reprezintă pierderea locală de sarcină la trecerea de la tronsonul j la 


tronsonul (j+1). Această pierdere locală poate fi datorată modificării de diametru, acolo 
unde această modificare există. Se subliniază însă că două tronsoane sunt diferite dacă 
au rugozități diferite, chiar dacă au acelaşi diametru şi sunt parcurse de acelaşi debit. 


O atenţie deosebită trebuie acordată termenilor hi; ją] Care pot fi calculați fie pentru 


tronsonul j situat în amonte de joncțiune (nodul de legătură), fie pentru tronsonul aval 
(+1), astfel: 


2 2 
vi vi í 
h; a 60 141. L 0,0826&-0° = 0,0826 S o°. (2.5) 


In funcție de modul în care se determină valoarea coeficientului de pierdere locală de 


sarcină (6 pentru viteza v; şi diametrul D;, respectiv G' pentru viteza v; şi 
diametrul D,), aceste pierderi pot fi incluse în calculul pierderii de sarcină de pe 


tronsonul corespunzător vitezei considerate/ diametrului considerat, cu condiția ca 
acestea să apară o singură dată în expresia pierderii totale de sarcină dintre intrare şi 
ieşire (2.4). În această lucrare convenim să introducem aceste pierderi locale în 
pierderea de sarcină a tronsonului amonte, anume tronsonul j, astfel încât: 


hp; =h; thi; j> unde j=1,2,..,n-1. (2.6) 


Cu aceasta, relația (2.4) devine: 


hrie = ħa thate t hp +t hina thry (2.7) 


ri—e 
Legea energiilor între secțiunile i şi e se scrie ca în (2.1). Tronsoanele având diametre 


diferite, vitezele sunt diferite, în consecință v; # v,. Rezultă că: 


2 2 
v; v 
pa amo a ee (2.8) 


unde pierderea de sarcină hidraulică totală din sistemul considerat este calculată cu 


relația (2.7). Sarcina sistemului hidraulic se scrie în acest caz: 


(2.9) 
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Termenul cinetic v? he se poate scrie în funcţie de modulul cinetic M „ definit în 

tabelul A2 (în care coeficientul lui Coriolis s-a considerat egal cu unitatea”), adică: 
v? 1 
—— =0,0826 —Q° = M.Q?. (2.10) 
2g D* 

Diferenţa termenilor cinetici din legea energiilor (2.8), se scrie deci sub forma: 


2 2 
Ve — Vi m 1 1 Da 2 
> -oosa ir- o = (Me MO? (2.11) 


Pierderea totală de sarcină poate fi scrisă în funcție de modulele de rezistență hidraulică 


corespunzătoare fiecărui tronson de conductă, astfel: 


hea Mu 02 + Ma 02 kat M O kat Maa 021 +M02. 0.12) 


ri-e 


Ținând seama de (2.3), rezultă: 


E, 42 Pp) d 
h,i e =M, 9 +M 0" +...+M;0 +...+Mna19 +M,Q° = 


=| YM; +M, 0” =M ecn, 2’. (2.13) 


Se observă că putem calcula un modul echivalent de rezistență hidraulică corespunzător 


conductelor montate în serie, de forma: 


n-l r 
M echs YM; +M, (2.14) 
j=1 
cu ajutorul căruia, legea energiilor (2.8) se poate scrie: 
v? v 2 
2g Pri gg * pe t Mech? . (2.15) 


Sarcina sistemului hidraulic (2.9) poate fi scrisă şi sub următoarea formă compactă: 
* 2 * 2 
H* =H, -Hp = (Mee Mei +M ecn Q? =M*0?. (2.16) 
Prin această echivalență, sistemul de conducte legate în serie se reduce la o conductă 
simplă monofilară al cărei modul global de rezistență? este definit prin expresia: 


M* = (m ce 7 Me; +M echs ); astfel încât sarcina sistemului se poate calcula cu o relaţie 


° modul fictiv de rezistență hidraulică 

* S-a specificat la sfârşitul paragrafului $1.3 că în sistemele hidraulice tratate în această lucrare, 
curgerea este turbulentă, deci a = 1. 

5 vezi tabelul A2 
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de tipul H* = M*0?. În cazul particular în care vitezele la intrarea în sistem, respectiv 
la ieşirea din sistem sunt egale (v; =v,), rezultă că M., = M.,;, sau dacă la capetele 
sistemului sunt rezervoare (caz în care v; = v; = 0), modulul global de rezistență devine 
egal cu modulul echivalent al sistemului de conducte simple montate în serie: 


M* =M 


echs * 


2.2.3. Conducte simple montate în paralel 


Fie un număr de n conducte simple (tronsoane) montate în paralel ca în figura 2.3. 
Extremităţile amonte ale tronsoanelor sunt legate în nodul comun de distribuție, notat i 
(intrarea în sistemul hidraulic), iar extremităţile aval sunt legate în nodul comun de 


colectare, notat e (ieşirea din sistemul hidraulic). 


Fig. 2.3. — Reprezentarea schematică a conductelor simple montate în paralel 


Conform ecuației continuității, debitul de apă Q intrat în nodul de distribuție este egal 


cu suma debitelor O; (j = 1, 2,..., n) care tranzitează tronsoanele montate în paralel, 


respectiv este egal cu debitul ieşit din nodul de colectare: 
n 
Q=} 0;. (2.17) 
j=1 


Se reaminteşte că pentru un sistem de conducte simple (fără maşini hidraulice) montate 


în paralel, legea energiilor între nodurile i şi e, se poate scrie pe fiecare tronson j astfel: 
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2 2 
IAA EH ho unde j=1,2,...,n. (2.18) 
i 2g 
Cu alte cuvinte, distribuția debitelor pe cele n conducte montate în paralel se face astfel 
încât pierderile de sarcină hidraulică să fie egale: 


hrie = hr; =M;O;. (2.19) 


ri—e 


Putem considera pierderea de sarcină h,;_, ca rezultând dintr-un modul echivalent de 
rezistență hidraulică a cuplajului în paralel, parcurs de debitul total Q, care tranzitează 
cuplajul: 

hrie  MechpO” - (2.20) 
Egalând ecuaţiile (2.19) şi (2.20), se obţine: 

Mechp9 = M;0;. (2.21) 
Relația (2.21) permite explicitarea debitului care parcurge tronsonul j: 


M ech p 


0; =9 „cu j=1,2,. (2.22) 


J 


Introducând valoarea Q, din (2.22) în relația (2.17), 


d ete dică n Oto 
9-29 O | M, adică Q .|M echp 2 


se obține formula de calcul a modulului echivalent de rezistență hidraulică 


corespunzător conductelor montate în paralel: 


= 
1 ai] 1] 
să > M ecn = = î (2.23) 
P ZM; i f Mj; 


Pentru simplificarea calculului pierderilor de sarcină hidraulică A 


rie din întreg 


sistemul, au fost neglijate pierderile de sarcină locale în nodul de distribuție (i) precum 
şi în cel de colectare (e). 


Sarcina sistemului hidraulic 
Hen AH be +h (2.24) 


se poate reduce în acest caz la forma: 
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* 2 + 92 
H* = Mee -M o; + Men)? = M"02. (2.25) 
Prin această echivalență, sistemul de conducte montate în paralel se reduce la o 
conductă simplă monofilară, al cărei modul global de rezistenţă este definit prin relația: 


M* = lu, - Me; + Men): Se precizează că modulele cinetice M.; şi Me, sunt 


calculate cu ajutorul diametrelor D; şi D, corespunzătoare secțiunilor aflate imediat 


amonte, respectiv imediat aval de joncțiunea conductelor. In cazul particular în care 


Mee = Me;, modulul global de rezistenţă devine egal cu modulul echivalent al 


sistemului de conducte simple montate în paralel: M* = M ech p 


2.2.4. Conducte simple montate mixt 


Fie un sistem de conducte montate mixt (în serie şi în paralel) conform configurației 
geometrice din figura 2.4: primele două conducte simple (între nodurile i-4, respectiv 
A-B) sunt înseriate cu un sistem de n conducte simple montate în paralel (între nodurile 
B şi C), iar acesta din urmă este înseriat la rândul său cu o altă conductă simplă (între 


nodurile C-e). 


Fig. 2.4. — Reprezentarea schematică a conductelor simple montate mixt 


Se scrie ecuaţia continuității (2.17), conform căreia debitul de apă Q intrat în nodul de 


distribuţie B este egal cu suma debitelor O; (j = 1, 2, ..., n) care tranzitează tronsoanele 


montate în paralel, respectiv este egal cu debitul ieşit din nodul de colectare C. 
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Echivalând sistemul de n conducte montate în paralel, cu un sistem monofilar al cărui 


modul echivalent de rezistență hidraulică este May, pă definit prin relaţia (2.23), se 


obţine pierderea de sarcină hidraulică din sistemul monofilar echivalent delimitat de 


punctele B şi C: 
hac = MechpO (2.26) 


Şi aici sunt valabile relațiile (2.21) şi (2.22). 
Prin echivalența efectuată, sistemul mixt din figura 2.4. se reduce la un sistem de 4 


conducte simple montate în serie. Legea energiilor între nodurile i şi e se scrie: 


2 2 
V; V 
tal pa il sote 
e 


Yi 2.27 
Fide ar (2.27) 


ri-e? 


unde pierderea de sarcină hidraulică totală între i şi e se determină prin însumarea 


pierderilor de pe conductele montate în serie, cu ajutorul unei relații de tipul (2.13); 


h = (Mia +M 4-8 +Mechp +Mc-e]@? EMO. (2.28) 


ri—e 
Cu aceasta, sistemul de 4 conducte legate în serie se reduce la o conductă simplă 


monofilară al cărei modul de rezistență este M definit în (2.28). 


echs 
Se subliniază că pentru cele n conducte simple montate în paralel în figura 2.4, au fost 
neglijate pierderile de sarcină locale în nodul de distribuție B precum şi în cel de 
colectare C. Pentru configurația aleasă pentru exemplificare, singura pierdere locală de 
sarcină la trecerea de la un tronsonul la altul se înregistrează deci în nodul A, la 


joncțiunea tronsoanelor i-A şi A-B, anume: h}. Conform paragrafului §1.5.2., această 
pierdere locală se include în pierderea de sarcină aferentă tronsonului din amonte, i-A. 
Se obţine astfel: h,;_4 = ha th =M!_40°. 


Ținând seama de relația (2.28), legea energiilor (2.27) devine: 


2 2 
V; V 2 
27 Hei ag oat Meut . (2.29) 
Sarcina sistemului hidraulic 
v-v? 
H*=H, -H, ee +M oen Q’, (2.30) 


poate fi redusă la forma: 
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2 2 
H* =(M,,-M,; +M on, )9? =M*Q?. (2.31) 
Prin această ultimă echivalență, se demonstrează că un sistem de conducte simple 


montate mixt (de exemplu, ca în figura 2.4) se poate reduce în final la o conductă 
simplă monofilară al cărei modul global de rezistență este M * = (m ce `Me; +M echs ), 


unde M este definit în (2.28). 


echs 


2.2.5. Conducte care debitează pe parcursul traseului 


După cum s-a precizat în paragraful §2.1., conductele care debitează pe parcursul 
traseului sunt de două tipuri, anume: aripa de aspersiune şi conducta cu debit uniform 
distribuit. Aripa de aspersiune este utilizată în irigații (se mai numeşte şi aripă de 
ploaie), însă calculul hidraulic aferent este aplicabil şi la ramificațiile instalațiilor de 


i: v E 5 A E, 6 
alimentare cu apă a şprinclerelor pentru stingerea incendiilor. 


2.2.5.1. Aripa de aspersiune 


Aripa de aspersiune este o conductă monofilară de diametru constant D, închisă la 
extremitatea din aval şi prevăzută de-a lungul generatoarei sale de lungime L cu n prize 
de apă (ajutaje), care în realitate pot fi aspersoare, şprinclere etc (figura 2.5). Pentru 
simplificare, se va considera o conductă monofilară orizontală, iar coeficientul lui Darcy 
se va presupune constant între amonte şi aval. Ajutajele au acelaşi diametrul d şi sunt în 


general egal distanţate, lungimea dintre două ajutaje fiind Z = L/(n-1). Prin fiecare 
ajutaj trebuie evacuat debitul O; (unde j =1,2,...,n). Debitul Q, este variabil, mai 


exact scade dinspre amonte către aval, în funcţie de pierderile de sarcină hidraulică de 
pe traseu, deci în funcţie de scăderea presiunii din conducta monofilară. Presiunea scade 


de-a lungul conductei, de la valoarea p; la intrare, la valoarea p, din capătul aval. 


6 . . A v o = 
Instalaţia cu şprinclere este o rețea ramificată de conducte, umplută permanent cu apă sub 
presiune. Pe fiecare ramură a instalaţiei sunt montate şprinclere. 
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2 
Primul ajutaj, va evacua debitul: O, = u4 n pa = ap; , unde s-a notat constanta 
P 


2 
T 2 RIS Ă . ` Ip ie tai 
d = Hg SE [= iar u q reprezintă coeficientul de debit corespunzător ajutajului. Se 
P 


consideră nodul j plasat în axa conductei (figura 2.5). Ajutajul plasat în dreptul nodului j 


va evacua debitul Q, =a.]p; unde p; este presiunea din nodul j, cuprinsă între 


valorile p; < P; < Pe- 


pi fy a ÎI 
Q, 0, 0, On Q Q, 


Fig. 2.5. — Reprezentarea schematică a unei aripi de aspersiune 


Pe tronsonul cuprins între punctul de intrare i (ajutajul 1) şi ajutajul 2, debitul are 


valoarea (Q -0 ), iar pierderea de sarcină între punctele i şi 2 din axa conductei este: 


; 2 
hp = Pi P2 0, 08261-7 (0-0) =M(o-alp;), (2.32) 
PE 
unde modulul de rezistență hidraulică are expresia M = 0,0826 À e Din relația 
n —1)D 


; 2 
(2.32) se obține presiunea p) = flp) astfel: p) = pi -pgM (0-a p; ) ; 
Pentru tronsonul cuprins între nodurile j şi (j+1) situate în axa conductei, pierderea de 


sarcină hs; ja SE determină cu o relație de forma (2.32): 


Pj TRE 
PE 


= M(O-a Jp; -a Jp -...-a Jp), (2.33) 


iar între presiunea p; din amonte şi cea din aval p; există relația: 


h 


M(0-9,-0, -...-0,} = 


rj,j+ 7 


pu = pjPeM(O-a pi -a Vp —...-a J). 34 
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Pentru j= (n — 1), cu relația (2.34) se obține presiunea în ultimul nod (nodul n) din axa 
conductei, adică p, = f(p„;1). Calculul hidraulic al aripii de aspersiune se poate 


efectua numeric, cu ajutorul unor programe de calcul. 

Trebuie evitate variațiile mari ale presiunii disponibile în conductă în dreptul ajutajelor, 
pentru a se asigura o stropire cu apă aproximativ uniformă, deoarece aceste variații 
conduc la debite diferite evacuate prin ajutaje. De exemplu, la instalațiile cu şprinclere, 
debitul ajutajului din situația cea mai favorabilă (cel mai apropiat de intrarea apei în 
conductă) nu va depăşi cu mai mult de 15% debitul ajutajului din situația cea mai 


defavorabilă (cel mai îndepărtat de intrarea apei în conductă). Această condiție se scrie: 


O, =1,150,. Ținând seama de relația de definiţie a debitelor evacuate, O, =a4/ p; şi 
O, =ap., rezultă că între presiunile de la intrare şi ieşire există condiţia: 


Pi =1,157 pe = 1,32p,. Deci poate fi realizată o stropire relativ uniformă dacă între 


extremitățile aripii de aspersiune presiunea scade cu cel mult 32% față de valoarea 
înregistrată la intrare. 
Pentru a respecta condiţiile enunțate, calculul hidraulic al aripii de aspersiune poate fi 
aproximat impunând, de exemplu, ipoteza unei variații liniare a debitelor evacuate între 
intrare şi ieşire. Debitul Q, evacuat prin ajutajul j, plasat la distanța ( j- I)L / (n — 1) față 
de punctul i (unde i = 1), se poate determina cu relația: 

Q, =[l415-0,15(j-1)/(n-1)]0,, unde j=1,2,...„n. (2.35) 
În practică, dacă presiunea din aval scade cu doar câteva procente față de presiunea 
din amonte, se poate considera că fiecare ajutaj evacuează un debit cvasi-constant, 


definit de relaţia: O; = O/n. În acest caz, calculele hidraulice se simplifică, putând fi 


folosit modelul conductei cu debit uniform distribuit . 
De asemenea, în cazul în care numărul de ajutaje este foarte mare şi acestea sunt foarte 
apropiate, atunci aripa de aspersiune poate fi aproximată cu o conductă cu debit uniform 


distribuit. 


7 vezi paragraful $2.2.5.2. 
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2.2.5.2. Conducta cu debit uniform distribuit 


Conducta cu debit uniform distribuit este o conductă monofilară de diametru constant 
D, deschisă la extremitatea din aval şi prevăzută de-a lungul generatoarei sale de 
lungime L cu un număr foarte mare (teoretic, n —> œ ) de prize de apă (ajutaje), foarte 
apropiate una de cealaltă (teoretic, distanța dintre două prize tinde către zero: 


L/ (n -1) — 0). Pe toată lungimea conductei este distribuit în mod uniform debitul Oy . 
Debitul specifică distribuit, q = O, /L, este constant. În figura 2.6 este prezentată 


schema unei conducte cu debit uniform distribuit. 

La intrarea în conducta monofilară (în punctul i) debitul de alimentare este O, iar la 
ieşire (în punctul e) se regăseşte diferența de debit, anume debitul de tranzit O,, astfel 
încât: 


0=0, +04. (2.36) 


Qa = qi 


Fig. 2.6. — Reprezentarea schematică a unei conducte cu debit uniform distribuit 


Pentru simplificare, se va considera o conductă monofilară orizontală, lungă din punct 
de vedere hidraulic, iar coeficientul lui Darcy se va presupune constant între amonte şi 
aval. Presiunea scade de-a lungul conductei, de la valoarea p, la intrare, la valoarea pe 
din capătul aval. 

Fie o secțiune de conductă aflată la distanţa s faţă de nodul i. Debitul care trece prin 


secţiunea respectivă are valoarea (0, +04 -qs), ceea ce corespunde unei variații 


* sau debitul unitar, definit ca debit raportat la unitatea de lungime 
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liniare a debitului între i şi e, în funcţie de lungimea” s, unde s e[0; L]. Pierderea de 


sarcină hidraulică pe o lungime infinitezimală ds de conductă se scrie: 
l 2 
dh, = 0,0826 A 310, +0, —q sk ds. (2.37) 
Prin integrare de la 0 la L, se obţine pierderea de sarcină hidraulică pe toată conducta, 


între punctele i şi e: 


L 


hi o = 0082645] (O, +0)-asPas, (238) 
0 
adică: 
L 2 2 L? 
(eg 0008000 5 (0, +0, ) —aL(0, +0. )-a |. 039) 


Ținând seama de relația de definiție a debitului specific, rezultă q L = Qq şi notând 


modulul de rezistenţă hidraulică a conductei M = 0,0826 PSI PI D5 „ pierderea de sarcină 
(2.39) se poate scrie sub următoarea formă compactă: 
hie = M(0?+040,+03). (2.40) 
Relaţia (2.40) poate fi aproximată prin următoarea relaţie: 
hi. = M(Q, +0;5504 Ý, (2.41) 
în care debitul (Q, +0,550, ) poate fi considerat ca debit echivalent de calcul. 


Sarcina sistemului între intrare şi ieşire se scrie: 


2 2 

* V V; 
H =H, -H, =—-—+h,. . 2.42 
Pi Pe 2g 2g ri—e ( ) 


Conducta fiind presupusă orizontală, rezultă că z; =z,, deci sarcina sistemului este 


egală cu diferența de presiune dintre amonte şi aval: 


HI? = Pi Pe = MO; -Me(O, +04} +M(0, +0,55}. 2.43) 
Pg 


Modulul cinetic din secțiunea de intrare este identic cu cel din secţiunea de ieşire: 
Me =0,0826/ DÎ . Prin gruparea/ simplificarea termenilor, relația (2.43) se scrie sub 


următoarea formă: 


? abscisa curbilinie s 
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* 


m = M (Q, +0,55Q4 Ý -M -Q4 (20, +01). (2.44) 


H 


Dacă debitul tranzitat este nul, deci dacă întreaga valoare a debitului de alimentare 


este uniform distribuită în lungul conductei (Q =Q] ) „ atunci pierderea de presiune între 


intrare şi ieşire este definită prin relaţia (2.44) în care se consideră Q, = 0, anume: 


H* = Pi Pe =(0,3M -M, Q3. (2.45) 
pg 


2.3. Reţele de conducte 


2.3.1. Reţele ramificate 


Calculul hidraulic al rețelelor de conducte presupune rezolvarea unui sistem de ecuaţii 
format prin scrierea legii energiilor pentru diferite artere şi ecuaţiei continuității în 
noduri. După caz, aceste ecuaţii sunt completate cu relații pentru calculul pierderilor de 
sarcină hidraulică, sau relaţii care pun în evidență dependenţa înălțimii de pompare de 
debitul vehiculat, în cazul existenţei unor maşini hidraulice pe arterele rețelei. 

Din punct de vedere hidraulic, rețelele ramificate sunt reţele la care, în general, se poate 
determina în mod direct sensul şi valoarea debitelor vehiculate pe arterele reţelei, prin 
utilizarea ecuaţiilor de continuitate. Atunci când debitele nu pot fi obținute direct, legile 
energiilor pe artere trebuie scrise în forma prezentată pentru rețelele inelare, iar sistemul 
astfel rezultat se rezolvă folosind algoritmul prezentat pentru rețelele inelare 
(paragraful $2.3.2). 

Pe arterele rețelelor ramificate alimentate dintr-un singur nod, debitul are un sens unic, 
bine determinat pe fiecare traseu, de la punctul de alimentare i către consumatorul din 


nodul e; (cu j = 1, 2, ..., n). Pentru fiecare consumator e; situat la cota Ze,» trebuie 
asigurat debitul Q,, respectiv trebuie asigurată presiunea de serviciu Pe,- Prin 


însumarea tuturor valorilor Q; , se obține valoarea debitului de alimentare Q; : 
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O, = 9.0,. (2.46) 
j=1 


În fiecare nod al rețelei se poate scrie ecuația continuității, anume: debitul intrat în nod 
este egal cu suma debitelor ieşite din nod. În figura 2.7 este prezentat un exemplu 


simplu al unei astfel de rețele ramificate, cu n = 4 noduri de ieşire. 


24 


Fig. 2.7. — Reprezentarea schematică a unei reţele ramificate de conducte 


Pentru configurația rețelei din figura 2.7, prin aplicarea ecuaţiei continuității în nodurile 
B, C şi G, se obţine (2.46): 
4 
O; = 0, + Oac = Oi + (Qcc +04)= 0, +(02 + 03)+ 0 = 210; (247) 
j=1 
Pentru a determina valoarea presiunii p; de alimentare a unei rețele ramificate, se scrie 


legea energiilor pe toate traseele din rețea, între nodul i şi fiecare consumator: 


2 
2 , Vo, l 
vi giy z; EN +Ze, +h o > (2.48) 
2g pg 2g pg J 
adică 
2 2 
M o; Q; +Hp, = Mee, O; EBr + hri-e, , (2.49) 
unde A este suma tuturor pierderilor de sarcină de pe traseul respectiv. Deoarece 


ri-ej 
debitele transportate de fiecare arteră de pe traseul i-e, sunt diferite, pierderea de 


sarcină pe aceste artere nu poate fi calculată folosind formula modulului echivalent de 
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rezistență hidraulică, dedusă pentru cazul particular al montării în serie a conductelor 
simple ($2.2.2), ci se exprimă prin însumarea pierderilor de sarcină, calculate cu 
debitul corespunzător de pe fiecare arteră în parte. Pentru simplificarea calculului, se 
consideră reţeaua ramificată ca fiind formată din conducte lungi din punct de vedere 
hidraulic, caz în care se neglijează atât pierderile de sarcină locale de pe tronsoane şi 


din noduri, cât şi termenii cinetici (modulele cinetice M, sunt considerate nule). Astfel, 


legea energiilor (2.49) va include doar înălțimile piezometrice aferente nodului de 
alimentare şi nodului corespunzător consumatorului considerat, precum şi pierderile de 
sarcină distribuite de pe arterele înseriate: 


Hp, =Hp, thae Cu j=L2.n. (2.50) 


În funcție de configurația geometrică a rețelei de conducte şi de valorile H pe» din 
j 


relația (2.50) se obțin valori diferite ale înălțimii piezometrice H pi’ Din şirul de valori 


H „, corespunzător traseelor (i — e;), se alege valoarea maximă a înălțimii piezometrice: 
$ 


H „max Hp, thare ) cu j=1,2,...,n. (2.51) 


i—e j 

această valoare fiind necesară în nodul de alimentare pentru acoperirea pierderilor de 
sarcină de pe traseul cel mai defavorizat (traseul cu pierderi de sarcină maxime). Fie 
traseul (i — e) cel mai defavorizat traseu din cadrul rețelei considerate. 


Pentru a nu modifica parametrii hidraulici ai consumatorilor din nodurile e; cu j#k, 


trebuie efectuată echilibrarea hidraulică a rețelei. 

Trebuie menționat că, în general, la proiectarea unei astfel de rețele hidraulice, datele 
cunoscute sunt: cotele piezometrice necesare în nodurile consumatorilor şi debitele 
cerute de către aceștia, precum şi cota nodului de alimentare. În consecință, sistemul de 
ecuaţii care trebuie rezolvat este nedeterminat, deoarece nu se cunosc nici diametrele 
conductelor, nici coeficienţii de pierdere de sarcină corepunzători acestora. 

Problema poate fi rezolvată numai pornind de la considerente legate de minimizarea 
sumei costurilor de investiţii şi de exploatare ale rețelei considerate: diametre mari ale 
conductelor înseamnă costuri mari de investiție şi costuri mici de exploatare a rețelei 
(deoarece scad pierderile de sarcină), respectiv diametre mici ale conductelor înseamnă 


costuri mici de investiție şi costuri mari de exploatare a rețelei. Astfel, în funcție de tipul 
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rețelei, sunt prevăzute în standarde intervale de viteze economice ale fluidelor (v,.). Cu 


ajutorul acestora şi al debitelor care tranzitează arterele, se pot determina diametrele 
conductelor’, sistemul de ecuaţii devenind astfel determinat. 

Scopul echilibrării hidraulice este obţinerea de cote piezometrice unice în toate nodurile 
de ramificaţie ale reţelei, indiferent de traseul ales pentru scrierea legii energiei. 

În continuare, calculul de echilibrare hidraulică a reţelei ramificate se efectuează 
diferențiat în funcţie de situație: fie se pune problema proiectării unei rețele noi, fie se 
pune problema verificării funcționării unei rețele existente. 

În cazul proiectării unei reţele noi, primul pas îl reprezintă încercarea de micşorare a 
pierderilor de sarcină pe traseul cel mai dezavantajat, prin mărirea diametrelor 
conductelor, atât cât permit limitele vitezelor economice. La cel de-al doilea pas, se 
caută mărirea pierderilor de sarcină pe celelalte tronsoane, astfel încât să se ajungă la 
cote piezometrice unice în noduri. Mărirea pierderilor de sarcină se efectuează într-o 
primă etapă prin micşorarea diametrelor conductelor în limitele permise de vitezele 
economice, apoi într-o a doua etapă, prin introducerea unor pierderi de sarcină locale 


suplimentare!! (în general, h , pe tronsoanele de capăt aferente consumatorilor — alții 


decât consumatorul cel mai dezavantajat). 

În cazul verificării unei reţele existente, modificarea diametrelor este prohibitivă, iar 
echilibrarea hidraulică se reduce la introducerea de pierderi locale de sarcină 
suplimentare (în general, pe tronsoanele de capăt aferente consumatorilor — alții decât 
consumatorul cel mai dezavantajat). 

În cazul echilibrării reţelelor, noțiunea de cotă piezometrică unică nu trebuie înţeleasă 
ad litteram, astfel, cota piezometrică poate fi considerată unică dacă valorile obținute 
pentru aceasta pentru diferitele trasee posibile variază cu mai puțin de 5% din valoarea 


minimă obținută în acel nod. 


10 P : $ i 
valorile diametrelor nominale ale conductelor sunt standardizate 
11 . CET 
se vor monta, de exemplu, diafragme, sau vane parțial închise 
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2.3.2. Reţele inelare 


Din punct de vedere hidraulic, reţelele inelare sunt rețele la care nu se cunoaște apriori 
sensul debitelor pe artere. Astfel, legile energiilor nu pot fi scrise sub forma uzuală 
pentru rezolvarea sistemului de ecuații (nu se cunoaşte care dintre cele două noduri care 
mărginesc artera este nod de intrare şi care este nod de ieşire). Din acest motiv, calculul 
rețelelor inelare se efectuează iterativ. Deşi, cel puţin aparent, calculul rețelelor inelare 
este mai laborios, aceste rețele sunt larg folosite datorită fiabilității în exploatare. Astfel, 
dacă se produce o avarie pe una dintre arterele rețelei inelare, pentru remedierea căreia 
este necesară întreruperea circulației fluidului pe arteră, consumatorii din nodurile 
adiacente arterei avariate pot fi în continuare alimentați cu fluid provenit din celelalte 
artere care alimentează nodurile respective (chiar dacă această alimentare se efectuează 
la parametri relativ diferiţi de cei corespunzători funcţionării normale). În cazul rețelelor 
ramificate, o astfel de avarie produsă pe una dintre artere, duce la oprirea alimentării 
consumatorilor aflați în nodurile din aval. 

Pentru exemplificare, în figura 2.8 se prezintă o rețea inelară, formată din trei ochiuri 


(notate I + III) şi 8 noduri. În nodul 1 intră debitul de alimentare O. În fiecare din 
celelalte noduri j, unde j = 2, 3, ..., 8, se cunoaşte debitul O ; cerut de către consumatori, 
precum şi presiunea de serviciu p; necesar a fi asigurată. Se consideră cunoscute cotele 
z; ale tuturor nodurilor, precum şi lungimea Z; (cu j+ k) a arterelor din reţea. Nu 
sunt cunoscute diametrele D, corespunzătoare arterelor, nici debitele Q, (cu jzk) 


care parcurg arterele. După cum am arătat, în cazul rețelelor inelare nu se cunoaște 
sensul de curgere pe artere. 

Primul pas în algoritmul de calcul al rețelelor inelare este alegerea unui sens de 
parcurgere a inelelor, acelaşi pentru toate inelele, precum şi al unui sens de parcurgere a 
fiecărei artere, începând din nodul de alimentare, în conformitate cu o distribuție inițială 


a debitelor O pe artere. Distribuţia iniţială a debitelor este calculată aproximativ, cu 


respectarea ecuației continuității în fiecare nod, anume: suma debitelor intrate în nod 
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este egală cu suma debitelor ieşite din nod. De exemplu, pentru nodul 5 din figura 2.8, 


ecuația continuității se scrie: Q25 +065 = Q5; +054 + Qsg. 


Fig. 2.8. — Reprezentarea schematică a unei rețele inelare de conducte 


În continuare, valorile debitelor astfel calculate se consideră pozitive dacă sensul 
debitului pe arteră este acelaşi cu sensul de parcurgere a inelului în care se efectuează 
calculul, respectiv negative în cazul în care sensul debitului pe arteră este opus sensului 
de parcurgere a inelului. 

Al doilea pas în cadrul algoritmului de calcul îl constituie determinarea diametrelor 


D ale arterelor, plecând de la distribuția de debite Q, şi folosind criteriile vitezelor 


economice (prezentate în paragraful anterior). 
Cel de-al treilea pas constă în determinarea coeficienţilor de pierdere de sarcină 
hidraulică pe fiecare arteră, în funcție de regimul de curgere realizat pe aceasta. Rezultă 


astfel modulul de rezistență hidraulică M ; al fiecarei artere. 


Pentru o conductă delimitată de nodurile j şi k, la care nu se cunoaşte apriori sensul 


debitului, legea energiilor poate fi scrisă sub forma: 


VE +M wO lQj , (2.52) 


dacă se alege ca sens de parcurgere a conductei sensul de la nodul j la nodul k. În cazul 
în care debitul pe această conductă este pozitiv (fluidul circulă de la nodul j la nodul ķ), 


pierderea de sarcină calculată este pozitivă şi legea energiilor este corect scrisă (nodul j 
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reprezintă nodul de intrare). În cazul în care debitul pe această conductă este negativ 
(fluidul circulă de la nodul k la nodul j), pierderea de sarcină calculată este negativă, 
poate fi trecută cu semn schimbat în membrul stâng al ecuaţiei (2.52) şi legea energiilor 
este corect scrisă, nodul k reprezentând nodul de intrare. 

Folosind forma (2.52) a legii energiilor, pentru un inel compus, de exemplu, din 4 


artere, delimitate de nodurile j, k, l şi m, se obţine următorul sistem de ecuaţii: 


Hp Hp +M iu |Oa 


bă 


Hp =H p, + MuQulQu 


: (2.53) 


bă 


H p; = pa +M mim Om 


Hp Ho; + M mjOmj Qn |- 
Prin adunarea ecuațiilor din sistemul (2.53), rezultă că suma pierderilor de sarcină pe 


un inel este nulă. De exemplu, pentru inelul I din figura 2.8, se scrie: 


M 12012|012|+ M25025|1025|+ M 65065|Q65|+ M1616016|=0, (2.54) 
unde valorile debitelor Ogs şi Oy sunt negative. 


Cel de-al patrulea pas al algoritmului de calcul este reprezentat de calculul sumei 
pierderilor de sarcină hidraulică pe fiecare inel al rețelei (fiecare inel considerat în 
calcul trebuie să includă cel puţin o arteră care să nu aparţină altui inel). 

Dacă suma pierderilor de sarcină pe cel puţin un inel rezultă diferită de zero, atunci 
repartiția inițială a debitelor se corectează pe fiecare inel, de exemplu prin metoda 


Hardy-Cross (metoda debitelor de contur), în care debitul de corecție AQ pentru un 


inel este dat de relația: 


IM sO lOl 
AQ. q =- 0! . 2.55 
Oinel 2 SM oM ( ) 


inel 


Această relație se obține din condiția ca debitul corectat lo jk + AQ;ne ) să ducă la 


iterația următoare la o pierdere de sarcină nulă pe inelul respectiv: 


DM i o jk + AOinel Jo jk + AOinel 


inel 


=0. (2.56) 


Cel de-al cincilea pas constă în corectarea debitelor pe arterele fiecărui inel al rețelei, 


astfel: 
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Oi = Op + AOinel - (2.57) 


corectat anterior 
Pentru tronsoanele care fac parte din mai multe inele, corecția de debit se aplică 
diferențiat, în funcţie de inelul în care se efectuează calculul. Să presupunem că artera 
mărginită de nodurile j şi k se regăseşte atât în inelul I, cât şi în inelul II. La efectuarea 


calculului în inelul I, debitul corectat este: 


Q; corectat i 9; anterior z AO, i Au. (2.5 8) 
La efectuarea calculului în inelul II, debitul corectat pe acelaşi tronson este: 
Q jı corectat z 9 anterior 7 AOn - AO. : (2.59) 


Cu alte cuvinte, pentru arterele care fac parte din mai multe inele, corecția de debit se 
aplică cu semnul “plus” pentru inelul în care se efectuează calculul şi cu semnul 
“minus” pentru inelele adiacente. 

Privind figura 2.8, se observă că în inelul I, debitul pe tronsonul 5-6 este negativ, în 
timp ce în inelul III, debitul pe acelaşi tronson este considerat pozitiv (valoarea absolută 
fiind aceeaşi, determinată cu ecuaţia continuității). În mod similar, după aplicarea 
corecției de debit cu convenția de semne enunțată mai sus, valoarea absolută a debitului 
rămâne aceeaşi în ambele inele, deşi semnul debitului este diferit. 

După corectarea debitului, calculul hidraulic se reia de la cel de-al doilea pas al 
algoritmului. Calculul iterativ poate fi oprit atunci când suma pierderilor de sarcină 
calculată pentru fiecare inel este mai mică decât o valoare considerată satisfăcătoare, 
spre exemplu 0,5 m. 

După definitivarea repartiției debitelor pe artere (implicit după definitivarea 
dimensionării reţelei), se scrie legea energiilor pe toate traseele posibile între nodul de 
alimentare i (unde i=1 în figura 2.8) şi nodurile cele mai defavorizate. Înălţimea 


piezometrică corespunzătoare nodului de alimentare, H,, (mai exact presiunea p; 
L 


necesară în nodul de alimentare) se alege egală cu valoarea maximă rezultată dintre 
valorile calculate pentru toate traseele. 

Pentru consumatorii alimentați din nodurile mai puțin dezavantajate, care necesită 
presiuni mai mici decât cele rezultate în nodurile respective prin algerea unei cote 
piezometrice maxime în nodul de alimentare, presiunea de serviciu se reduce mărind 


pierderea de sarcină pe conductele de racord ale acestor consumatori la nodurile rețelei 
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inelare. Conductele rețelei inelare nu se mai modifică, rețeaua fiind echilibrată din punct 


de vedere hidraulic. 


2.3.3. Reţele binare (tur-retur) 


Rețelele binare sunt rețele inelare fără consumatori activi (fără consumatori ai fluidului 
vehiculat), adică reţele la care fluidul este folosit pentru a transporta o altă mărime 
fizică (cantitatea de căldură), dintr-o zonă a reţelei, în alta. Din punctul de vedere al 
calculului hidraulic, apar diferențe față de rețelele inelare prezentate în paragraful 
precedent. Astfel, în primul rând, datorită variațiilor de temperatură ale fluidului, acesta 
nu mai poate fi considerat în toate cazurile nedilatabil, iar în al doilea rând, valorile şi 
sensurile debitelor pe tronsoane sunt cunoscute din considerente termotehnice. 

Vom analiza pentru început prima dintre aceste două diferenţe. Variaţiile de temperatură 
existente de-a lungul sistemului se manifestă prin variaţia parametrilor fizico-chimici ai 
lichidului: p = p(T ) şi y= u(7 ). Astfel, pentru două secțiuni S} şi SS» foarte apropiate 
(figura 2.9), vom considera legea energiilor sub forma: 


avi 


2 
E EE E O (2.60) 
2g Pg 2g Pg 


unde l2 reprezintă lucrul mecanic corespunzător unității de greutate, efectuat la 


trecerea de la starea 1 la starea 2. 


SI 


ds 


Fig. 2.9. — Reprezentarea secțiunilor de calcul 


Trecând toţi termenii în membrul stâng, legea energiilor (2.60) se scrie: 


2 2 
A2V2 — Q11 + P2 Pi 


+z -23 +h 7h2 =0, (2.61) 
2g P>2 Pg 
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iar forma diferenţială a acesteia este: 


2 
di raf Z reran -aro (2.62) 
2g pg 

Termenul d (p/pg) poate fi scris: 


«(2)- ds ba[!]- dp+Pa[)- npt 
pg Pg g 


=— dp + = , dp + d]. (2.63) 
PE mg PE 


Substituind (2.63) în legea energiilor (2.62), se obține: 


2 
EAT E (2.64) 
2g ] pg 


care reprezintă forma diferenţială a legii energiilor pentru sisteme neizoterme. Această 


ecuaţie se poate scrie: 
-dp = pg Č v dv + pg dz + pg dh,.. (2.65) 
E&E 


Pentru un tronson de conductă mărginit de nodurile i şi e, se obține prin integrare: 
e a e e 
-(pe pi)= [pg vdv+ [pe dz+ fpg dh, . (2.66) 
i i i 


Pierderea de sarcină exprimată în unități de presiune se consideră a fi produsul dintre 


un modul de rezistență Mg, calculat cu valori medii de temperatură şi debitul de 
greutate Qg al fluidului, astfel: 


fpg dh, = Ma „OG. (2.67) 


i 
Pentru cazul studiat, ecuația continuității se poate scrie de asemenea în funcție de 


debitul de greutate, anume: 
Qg =const. sau vpgA= const., (2.68) 


de unde rezultă viteza fluidului: 
v=, (2.69) 


Cu aceasta, integrala care conține termenul cinetic în (2.66) devine: 
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e e n2 2 
1 1 1 
Îpe%vav= [96 zal J-% A ) (2.70) 
; g „A e \PE/ A 8\ Peg Pig 
Substituind integralele calculate, (2.67) şi (2.70) în legea energiilor (2.66), rezultă: 
e 2 
af | l 

(pe - p;)= [pe dz+Mo,„96 a) (2.71) 

f A” E&\ Peg Pig 


Particularizând ecuația (2.71) pentru un circuit închis (i = e), se obține: 


fpg dz+MG„O4 =0. (2.72) 


Adică debitul de greutate vehiculat prin acest circuit închis este: 


: -fpg dz 


n (2.73) 


G 
m 


În consecință, pentru a crea mişcare într-un sistem închis (Og 70), trebuie ca 
densitatea să fie variabilă (p+ const.), ceea ce implică temperatură variabilă 


(T z const.), adică trebuie să existe schimb de căldură cu exteriorul şi, trebuie de 
asemenea ca dz + 0, ceea ce revine la z + const, adică sistemul să nu fie amplasat în 
plan orizontal. 

Teoretic, marea majoritate a sistemelor hidraulice sunt neizoterme. Cu toate acestea, 


vom considera că un sistem care transportă lichide este neizoterm numai atunci când 

termenul fpg dz are valori semnificative, importante pentru mişcarea fluidului, adică: 

> atunci când mişcarea fluidului în sistem este asigurată numai de către diferența de 
temperatură; 

> atunci când sistemele sunt puternic dezvoltate pe verticală. 

De regulă, pentru astfel de sisteme, se consideră temperatura constantă pe zonele de tur 

(T, = const. ), respectiv de retur (7, = const. ), între schimbătoarele de căldură (notate 1 

şi 2 în figura 2.10), temperatura pe tur fiind superioară celei de pe retur, T, >T, (ceea 

ce implică p; <p,). 

Se ia în considerare o diferență de presiune suplimentară prin instalație, Ap , asigurată 


de diferența de temperatură existentă, AT = (7, =f; ), sub forma: 


Ap=(p,2-p:g)h, (2.74) 
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unde / este diferența de nivel între punctul care are cota maximă pe tur şi punctul care 
are cota minimă de pe retur (figura 2.10). Diferenţa de presiune (2.74) duce la apariția 


unui debit de greutate: 


Qg = 2. (2.75) 


P: = Pr 


Fig. 2.10. — Reprezentarea unui sistem hidraulic închis, neizoterm 


Trebuie menționat faptul că în figura 2.10 este prezentată o schemă a unei instalații de 
încălzire, în care căldura Q introdusă în sistem în nodul 1 este transportată către nodul 
2, unde este cedată consumatorilor. În acest caz, diferența de presiune datorată 
diferenței de temperatură rezultă pozitivă, deci favorizează mişcarea fluidului prin 
conducte. În cazul unei instalații de răcire, care preia căldura de la consumatori în 


nodul 2 şi o cedează în schimbătorul de căldură 1 (7, >T, şi p, <p,), situația se 


inversează: diferența de presiune datorată temperaturii rezultă negativă şi se opune 
mişcării fluidului. 

Aşa cum s-a arătat, sensul de curgere pe arterele unei rețele binare este cunoscut. 
Vehicularea fluidului este asigurată printr-o diferență de sarcină hidrodinamică AH 
între intrarea îi şi ieşirea e din sistem, această diferență de sarcină fiind creată, fie cu 
ajutorul unei pompe, fie de către un cazan (sau schimbător de căldură), fie de către 


ambele. Apa este vehiculată prin reţea pentru a alimenta un număr de n consumatori 
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3 = v12 . š . 3 
(spre exemplu, consumatori de căldură °), notați R; (cu j = 1 + n). Debitele volumice 
O; care tranzitează consumatorii R; se consideră impuse din condiții termotehnice. 


În figura 2.11 se prezintă o schemă simplă a unei reţelei binare, pentru care n = 3. În 
fiecare nod al reţelei se poate scrie ecuația continuității, iar debitul volumic total este 


obţinut prin însumarea debitelor Q, : 


9=>9,;. (2.76) 
j=l 


Se consideră n inele independente (care să conțină tronsonul care asigură diferența de 
sarcină hidrodinamică), notate I + III în figura 2.11, care vor fi parcurse în acelaşi sens. 
Se scrie legea energiilor între nodul i de intrare în sistem şi nodul e de ieşire din sistem, 


pe aceste inele. 


Fig. 2.11. — Reprezentarea schematică a unei rețele binare 


In general, la majoritatea rețelelor binare, datorită configurației reţelei, tronsoanele 
corespunzătoare de pe conductele de tur, respectiv de retur, trebuie să fie parcurse de 
aceleaşi debite, în consecinţă diametrele acestor tronsoane trebuie să fie identice. Astfel, 


viteza la intrarea în sistem are aceeaşi valoare cu viteza la ieşirea din sistem: v; = ve. 


12 în cazul sistemelor de încălzire, schimbul de căldură poate fi realizat prin intermediul 


radiatoarelor 
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Se consideră în continuare că pe circuitul de tur densitatea fluidului este mai mică decât 


densitatea fluidului mai rece de pe circuitul de retur. In consecință, p; <p, în legea 


energiilor. Pentru cazul din figura 2.11 rezultă un sistem de 4 ecuații, anume ecuația 


continuității (2.76) şi legea energiilor scrisă pentru 3 inele: 

Q = 0 +0, +, 

H p; =H, +M40?+M;-r1-407 +M4eQ°, (2.77) 
Hp, > Hp, *Ma9” +Mp(Q-0, Y + Ma_p2-303 + Ma(02 +03) + Mae”, 

H, > Hp, *Ma9” +Mp(Q-0,} + Ma p3-303 + Ma (02 +03) + Mac0”, 


unde înălțimile piezometrice sunt: H „, = “i-+z,|şi H ie Pe 47 


EA Dag: e (Peg 


Diferența de sarcină hidrodinamică necesară vehiculării apei în rețea se scrie: 


AH =H, Hp, (2.78) 


Din ultimele 3 ecuaţii ale sistemului (2.77) se obțin în mod evident valori diferite pentru 
AH , iar dintre acestea, se alege întotdeauna valoarea maximă (necesară acoperirii 
pierderilor de sarcină cu valoare maximă, de pe traseul cel mai defavorizat): 
AH = max (AH [> AH, AH ir): După alegerea acestei valori maxime, se efectuează 
echilibrarea hidraulică a reţelei binare, adică se introduc în mod artificial pierderi de 
sarcină suplimentare!” pe traseele inelelor pe care suma pierderilor de sarcină este mai 
mică decât cea corespunzătoare celui mai defavorizat traseu (pe tronsoanele care nu sunt 
comune mai multor inele, respectiv pe tronsoanele care conţin schimbătoare de căldură), 
până la obținerea unor valori apropiate de cele corespunzătoare traseului celui mai 
defavorizat. Etapa de echilibrare este foarte importantă, deoarece valorile diferite ale 
pierderilor de sarcină pe inele duc la modificarea debitelor de fluid care parcurg 
diferitele tronsoane şi, în consecință, duc la modificarea regimului termodinamic de 


funcționare a întregului sistem. 


'5 Pentru a obţine pierderi de sarcină locale, se introduc robinete cu dublu reglaj în cazul 
radiatoarelor din sistemele de încălzire, sau diafragme în cazul reţelelor de termoficare. 
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2.4. Orificii şi ajutaje 


2.4.1. Definiţii şi clasificare 


Atât orificiile, cât şi ajutajele fac parte din categoria sistemelor locale (la care pierderile 
hidraulice locale de sarcină au un rol preponderent față de pierderile uniform distribuite 
de sarcină). 

Orificiile sunt deschideri practicate în pereții solizi ai instalațiilor hidraulice, prin care 
fluidul se scurge sub forma unei vene fluide'”. Principala caracteristică care apare la 
curgerea fluidelor prin orificii este fenomenul de contracție a venei de fluid (figura 


2.12). 


Fig. 2.12. — Spectrul curgerii printr-un orificiu 


Imediat după ieşirea din orificiu, secțiunea transversală a venei de fluid are o arie mai 
mică decât secțiunea geometrică a orificiului (A, < A, unde s-a notat cu 4, aria 
secțiunii contractate). Contracţia este un fenomen inerţial care se datorează spectrului 
convergent al liniilor de curent ce afluiesc către orificiu. Se defineşte coeficientul de 


contracție € ca raportul dintre aria secțiunii contractate şi aria geometrică a orificiului: 


seal (2.79) 


14 jet de fluid 
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Ajutajele sunt piese scurte montate imediat după orificii astfel încât vena de fluid să 
vină în contact cu pereții ajutajului, împiedicând astfel parțial apariția fenomenului de 
contracție. 

Există mai multe posibilităţi de clasificare a orificiilor după diferite criterii cum ar fi: 
din punctul de vedere al contracției (perfectă sau imperfectă, după cum curgerea în 
amonte de orificiu este sau nu influenţată de existența unor obstacole), sau din punctul 
de vedere al mediului în care se dezvoltă vena fluidă în aval de orificiu (înecate sau 
neînecate). 

Din punctul de vedere al calculului hidraulic, orificiile se împart în orificii mari şi 
orificii mici. Orificiile mici sunt acele orificii la care viteza de curgere a fluidului se 
poate considera constantă pe întreaga secțiune a orificiului. Orificiile mari sunt acele 
orificii la care viteza de curgere a fluidului nu se poate considera constantă pe întreaga 
secţiune a orificiului. 

Definind sarcina orificiului ca diferenţa de cotă piezometrică medie între secțiunea din 


amonte de orificiu S} şi secțiunea contractată S, din aval, adică: 


PE PE 


/ (2.80) 


se poate enunța o relație practică, care să permită rapid clasificarea orificiilor din punct 


de vedere hidraulic, astfel: 


> orificiile se pot considera mici atunci când raportul E >10; 


* 


ei aia 8 . RR: H 
> orificiile se pot considera mari atunci când raportul D <10, 


unde D este în general dimensiunea verticală a orificiului. 


Rezultă în mod evident că, în principiu, orificiile practicate în pereți orizontali sunt mici 


indiferent de valoarea lui H”. Această ultimă afirmație este riguros exactă în cazul în 
care fluidele sunt considerate în repaus în amonte de orificiu. În cazul în care orificiile 
sunt practicate în pereți orizontali în conducte sau canale de ventilații şi au o dimensiune 
importantă de-a lungul direcției principale de curgere, datorită pierderilor de sarcină 
existente, precum şi neuniformităților care apar în curgerea din conductă în lungul 


orificiilor, pot apărea cazuri în care vitezele să nu poată fi considerate constante pe 
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întreaga suprafaţă a orificiului şi astfel, pentru calcului debitului prin aceste orificii să 
fie necesare relaţiile corespunzătoare orificiilor mari. 
In continuare vom prezenta relaţiile de calcul corespunzătoare curgerii prin orificii şi 


ajutaje a fluidelor incompresibile (sau care pot fi aproximate ca fluide incompresibile). 


2.4.2. Calculul debitului printr-un orificiu mic 


Pentru a calcula debitul care trece printr-un orificiu mic, se pleacă de la legea energiilor 


scrisă între două secțiuni (figura 2.12), prima (S, ) situată în amonte de orificiu, iar a 
doua (S, ) în aval de acesta (S, fiind secţiunea contractată): 


2 2 
ei [Pie | 2 (Prezan: (281) 
2g (Pg 28 (pe 


Deoarece, cele două secţiuni sunt foarte apropiate, pierderea de sarcină poate fi 
considerată una locală, datorată contracţiei venei de fluid cu coeficientul 6}. De 
asemenea, se poate considera (cu o bună aproximaţie) că termenul cinetic în amonte de 
orificiu este nul. Cu acestea, relația energiilor se poate scrie: 


2 2 
+a] [2ra] 2er, (2.82) 
Pg pg 2g 2g 


unde s-a notat cu v,, viteza fluidului în secțiunea contractată. Introducând sarcina 


orificiului (2.80), rezultă: 


2 
H* =(a+6, 5, (2.83) 
2g 
sau 
1 ; 
v. == V2eH . (2.84) 


l dat Er 
Cu acestea, debitul prin orificiu devine: 


* 


A 
c 2gH (2.85) 


Ey Aio 
TRAR aT, 


In continuare, deoarece aria secțiunii contractate nu este cunoscută apriori, aceasta se 


înlocuieşte cu valoarea £ A şi se obține: 
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O=ngyAN2eH, (2.86) 


E ; A ; 
unde s-a notat u} =-=. Coeficientul u} astfel definit, este numit coeficient de 


a+őe 


debit al orificiului. 

În practică, valorile coeficienţilor de debit se determină experimental pentru fiecare tip 
de orificiu. Valorile acestora depind de forma orificiului (inclusiv de rugozitatea 
muchiilor) şi de numărul lui Reynolds. Valorile sale cresc o dată cu creşterea numărului 
Re până în zona de curgere turbulent rugoasă, unde rămân constante. În general, pentru 


orificii uzuale, valorile coeficienţilor de debit variază între circa 0,5 şi 0,63. 


2.4.3. Calculul debitului printr-un orificiu mare 


Pentru exemplificarea modului de calcul al debitului în acest caz, să considerăm un 


orificiu mare (de formă arbitrară), practicat în peretele vertical al unui rezervor (figura 


AEN 


Fig. 2.13. — Calculul debitului printr-un orificiu mare 


Determinarea debitului prin acest tip de orificiu presupune împărțirea acestuia în fâşii 
orizontale foarte înguste (astfel încât să poată fi considerate orificii mici), de înălțime 


dz şi de lățime variabilă b(z) , situate la adâncimea z faţă de suprafața liberă. Debitul 


74 Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice 


elementar dQ , care trece printr-o astfel de fâşie de arie elementară dA = b(2)dz 
(aproximând forma fâşiei cu un dreptunghi), este: 

dQ = u, dAN28H (2), (2.87) 
adică: 

dQ = u, b(z)dzy2gH (z) (2.88) 


Debitul total prin orificiul mare se obține integrând această relație între limita superioară 


z= h şi cea inferioară, z = h , a orificiului, astfel: 


hz 
Q= Í ug b(z)y2gH* (2) dz . (2.89) 
hı 


In mod evident, pentru calculul debitului trebuie cunoscută variația sarcinii orificiului, 


H *(z) şi variația lățimii fâşiilor considerate în funcție de cota z. 


Pentru cazul unui orificiu dreptunghiular, de lățime B , practicat în peretele vertical al 


unui rezervor deschis în atmosferă, care debitează în atmosferă, se cunosc: b(z)=B şi 


H "(2 = z . Astfel, debitul (2.89) are expresia: 


2 
Q= B Zg? — 3/2). (2.90) 


2.4.4. Calculul debitului prin ajutaje 


Pentru a calcula debitul în cazul ajutajelor, să considerăm un ajutaj de lungime L, 
montat în avalul unui orificiu practicat în peretele vertical al unui rezervor (figura 2.14). 
Între secţiunile So (suprafaţa liberă a fluidului din rezervor) şi S} (secţiunea de ieşire 
din ajutaj), poate fi scrisă legea energiilor: 

aog (p ov fp 

Sri | Poza = Pl | Paz | (2.91) 

2g (pe 2g (Pg 7 

Considerând dimensiunile rezervorului mult mai mari decât diametrul orificiului 


(So >> Sı), putem aproxima vọ 20. Pierderea hidraulică de sarcină între cele două 
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secţiuni este compusă din pierderea locală datorată contracției venei fluide în aval de 


orificiu (în secțiunea S. ), pierderea locală datorată lărgirii bruşte de secțiune a venei de 


fluid după contracție şi pierderea uniform distribuită pe lungimea ajutajului. 


Fig. 2.14. — Calculul debitului prin ajutaje 


Cu acestea, legea energiilor (2.91) devine: 


2 2 a Sat 2 
Poza -( Za Enc ea eee atat (2.92) 
Pg 2g 2g 2g D 2g 


în care s-au notat cu indicele „c” valorile mărimilor referitoare la secțiunea contractată 
So. Din ecuația de continuitate, scrisă între S, şi secțiunea Sy de ieşire din ajutaj, 
rezultă: 

ve Ac VA (2.93) 
şi definind coeficientul de contracție al ajutajului (în mod similar cu definiţia adoptată 


în cazul orificiilor): € = 4, / A, se obţine valoarea vitezei în secțiunea contractată: 
ve =—. (2.94) 


Inlocuind în continuare această valoare în expresia legii energiilor (2.92) şi notând cu 
% i v . . v A . . . . 
H diferența de cotă piezometrică între secțiunea Sọ din amonte şi cea din aval de 


ajutaj, se obține: 
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2 2 
pea ari 1) pan : (2.95) 


Astfel, debitul prin ajutaj în funcție de viteza la ieşirea din acesta se scrie: 
gan t a ; (2.96) 
w III vi 3 
a+ “| 1) + 
E E D 


Notând coeficientul de debit al ajutajului cu: 


1 
TE —, (2.97) 
a+ Ge + f a 1) + hh 
E€ E D 
se obține formula debitului prin ajutaj: 
Q =p, 4Ņy2gH", (2.98) 


relație similară cu cea pentru calculul debitului prin orificiu, cu singura diferență că, în 
cazul ajutajelor, valoarea coeficientului de debit u, este diferită şi depinde de lungimea 
ajutajului. În general, datorită proprietății de adeziune la peretele solid, existența unui 
ajutaj montat după orificiu împiedică parțial contracția venei de fluid, reducând astfel 
considerabil pierderile de sarcină datorate contracției, atât prin diminuarea 
coeficientului de pierdere locală de sarcină £., cât şi prin creşterea valorii 
coeficientului de contracție s. În practică, s-a constatat că debitul printr-un orificiu 
circular este egal cu debitul printr-un ajutaj cilindric cu acelaşi diametru, atunci când 
raportul L/D este aproximativ egal cu 55. Pentru valori mai mici ale acestui raport, 
debitul prin ajutaj este mai mare decât cel prin orificiu. Valoarea maximă a debitului 
prin ajutaje se obţine pentru valori ale raportului L/D între 2 şi 3. 

Valorile coeficientului de debit pentru ajutaje se determină experimental şi depind de 


forma ajutajului, de rugozitatea acestuia şi de numărul Reynolds. 


În cazul unui ajutaj cilindric orizontal care debitează în atmosferă, putem calcula 


presiunea în secțiunea contractată scriind legea energiilor între secțiunea contractată S, 


ŞI secțiunea S, de ieşire din ajutaj: 
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2 2 
AVe Herz -2EB ea, ik (2.99) 
2g \PE 2g \Pg 5 


Considerând prin ipoteză: z, = Z1; P4 = Pat} Ve =VYı/€; vı =v şi pierderea de sarcină: 


“ 2 2 2 
h, _ (We —W) aet (t-i) Ae), (2.100) 
8 


c-l 2g D 2g E€ D 
rezultă: 
= N d EA 
Pe Pa |a | 1) $ . (2.101) 
pg € E D |2g 


Introducând în această relație expresia vitezei dată de relația (2.95) se obține: 


(1-1) it 
a-—+|—-1| + 


Pg &, ! AL 2g 
O+ + 1| + 
g? E€ D 
care se poate reduce la: 
E E: 
a- +t l 
Pe — Pat 2 E€ € (2.103) 
Pg A ! AL 
e Pasi e a Ie ee |N acea 
€ E€ 
În continuare, adunând şi scăzând de la numărătorul raportului valoarea be, se obține: 
E€ 
a+őe 
2 , 2 
Pe = Pat = ci li 3 € - i (2.104) 
Pg să f ) AL 
a+=5 + 1| + 
€ E€ D 


sau, dacă ținem seama de relația de definiție a coeficientului de debit al ajutajului 


(2.97): 


Bo > Dai pp Sie (2.105) 
PE e ug 


Având în vedere faptul că suma (a +6.) > 1, valoarea coeficientului de contracție este 


0<s<l şi valoarea coeficientului de debit este 0<p, <1, rezultă că termenul din 
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membrul stâng al relației (2.105) este negativ. Cu alte cuvinte, pe < Par: presiunea în 


secțiunea contractată este mai mică decât presiunea atmosferică, valoarea ei scăzând 
odată cu creşterea sarcinii ajutajului. In consecință, există pentru acest caz, o sarcină 
maximă a ajutajului care dacă este depăşită, duce la apariția fenomenului de cavitație în 


secțiunea contractată, ceea ce modifică drastic condiţiile de curgere. 


2.4.5. Diafragme şi ajutaje pentru măsurarea debitului 


Diafragmele sunt orificii practicate în plăci plane, care se montează transversal pe 
direcția principală de curgere, pe tronsoane rectilinii de conductă. Pornind de la relația 
de calcul a debitului prin orificii sau ajutaje, rezultă că pentru măsurarea debitului cu un 
astfel de dispozitiv, trebuie cunoscute cu precizie forma şi dimensiunile orificiului (aria 
orificiului din formulă), coeficientul de debit al orificiului sau ajutajului, precum şi 
sarcina acestuia. 

Sarcina diafragmei, respectiv sarcina ajutajului, se determină prin măsurarea simplă a 
diferenței de presiune Ap, între o secţiune din vecinătatea amonte a diafragmei/ 
ajutajului şi secțiunea contractată din aval, dacă se cunoaşte diferenţa dintre cotele celor 
două secţiuni. În practică, dacă tronsonul de conductă pe care este amplasată 
diafragma/ajutajul de măsură este orizontal, diferența de cote este nulă, iar pentru 


determinarea debitului este suficientă măsurarea diferenței de presiune cu un traductor 


diferenţial. După determinarea sarcinii H*, debitul se calculează cu formula 
corespunzătoare orificiului sau ajutajului. 

Trebuie menționat că astfel de dispozitive relativ simple pentru măsurarea debitului 
introduc pierderi de sarcină importante în sistemele de conducte. De asemenea, se 
reaminteşte că valoarea coeficientului de debit nu este constantă, ci variază cu numărul 
Reynolds. În consecință, astfel de dispozitive pot fi folosite numai în zona de mişcare 


turbulent rugoasă (deci la debite relativ mari), unde valoarea lui u, rămâne aproximativ 


constantă, independent de variațiile numărului Re. 
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2.5. Încadrarea rezervoarelor în sisteme hidraulice 


2.5.1. Elemente de calcule grafice 


După cum s-a menţionat în paragrafele anterioare, în general, la calculul reţelelor de 
conducte dispunem de un număr de ecuaţii de tipul „legea energiilor”, egal cu numărul 
de tronsoane simple aflate în rețeaua pe care o calculăm şi de un număr de ecuații de 
tipul „continuitate”, egal cu numărul de noduri existente în rețeaua hidraulică 
considerată. Sistemul de ecuaţii astfel creat se completează, în mod corespunzător, cu 
ecuaţii specifice pentru determinarea coeficienţilor de pierderi uniform distribuite de 
sarcină, sau de pierderi locale de sarcină. 

În cazul problemei de proiectare a unei rețele noi de conducte, numărul ecuaţiilor este 
mai mic decât numărul necunoscutelor şi trebuiesc introduse în sistemul de ecuaţii şi 
relaţii provenite din considerente tehnico-economice de optim hidraulic, pentru a putea 
rezolva problema. În cazul problemei de verificare a funcționării unei reţele 
hidraulice existente, numărul ecuaţiilor este egal cu numărul necunoscutelor şi 
sistemul poate fi rezolvat direct. 

În ambele cazuri, existenţa unui număr redus de tronsoane şi noduri permite rezolvarea 
analitică a sistemului de ecuaţii, în timp ce, pentru cazuri de complexitate medie sau 
mare, se impune rezolvarea numerică a acestuia, folosind programe de calcul de 
specialitate. 

Adiţional, în cazurile simple, în care numărul de tronsoane şi noduri este redus, se poate 
adopta metoda grafică pentru rezolvarea sistemelor de ecuaţii obținute. Această 
metodă este folosită cu precădere în cazul existenței în rețeaua respectivă a unor maşini 
hidraulice, a căror caracteristică energetică de funcționare este furnizată de către 
producător, în majoritatea cazurilor, sub formă grafică; există însă şi cazuri în care, 
rezolvarea grafică a unei rețele hidraulice fără tronsoane care includ maşini hidraulice 
este mai comodă decât rezolvarea analitică. În cazul rezolvării numerice a sistemului 


de ecuaţii rezultat pentru o rețea hidraulică care conține şi maşini hidraulice, curbele 
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caracteristice de funcționare ale acestora trebuiesc introduse în sistemul de ecuații 
respectiv, sub formă de ecuații suplimentare. 

Rezolvarea grafică a unui sistem de ecuaţii presupune reprezentarea grafică a 
ecuaţiilor şi determinarea diferitelor puncte de intersecție, semnificative din punct de 


vedere fizic, care reprezintă soluțiile sistemului. 


Astfel, considerând un tronson simplu de conductă (şi utilizând, pentru claritate, 
modelul de calcul al conductelor lungi din punct de vedere hidraulic), pentru care nu se 
cunoaşte apriori sensul debitului pe tronson, legea energiilor între cele două noduri de 


capăt, 1 şi 2, ale tronsonului, se poate scrie: 
Hp, = Hp + M1201202]. (2.106) 
În sistemul de coordonate {0,H R această ecuație, H PI =H pi (Q2). are forma din 


figura 2.15, unde au fost, de asemenea, prezentate elementele principale. 


H [m] 


Q [l/s] 


Fig. 2.15. — Reprezentarea grafică a legii energiei pentru un tronson simplu de conductă 
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Practic, construcția graficului H „ i= H, (Q2) se efectuează prin puncte, pentru câteva 


valori ale debitului. După construirea graficului, se poate determina imediat valoarea 
cotei piezometrice necesare în nodul 1, pentru o anumită valoare a debitului. 

Trebuie menționat aici că reprezentarea legii energiilor în acest sistem de coordonate 
este aproximativă, deoarece s-a considerat modulul de rezistență pe tronson cu o valoare 
constantă în funcție de debit. După cum se ştie, modulul de rezistență include valoarea 
coeficienţilor de pierderi uniform distribuite şi locale de sarcină, care sunt în general 
variabili în funcție de numărul Reynolds, deci în funcție de valoarea debitului prin 


conductă. Cu alte cuvinte, curba H „ (Q2) a fost aproximată cu o parabolă în zona de 


debite mici (corespunzătoare mişcării laminare, sau turbulente netede şi prepătratice). 
Aproximarea este însă acceptabilă, având în vedere mărimea relativ redusă a acestor 
zone. 

Pentru exemplificarea metodei grafice de calcul, să considerăm în continuare o rețea 
ramificată, compusă din trei tronsoane (figura 2.16), pentru care se cunosc modulele de 


rezistență (considerate constante) pe tronsoane: Mp, Ma3 şi M34, respectiv cotele 


piezometrice în nodurile de capăt: H p? H p Şi H pa: 


Fig. 2.16. — Schema rețelei ramificate care va fi rezolvată grafic 


Ne propunem să determinăm grafic debitele pe tronsoane: 0», Q23 şi Q24, precum şi 


cota piezometrică a nodului comun: H „ z 


82 Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice 


Ecuațiile de care dispunem sunt de tipul „legea energiei”, anume: 


H p mi: + M1201202]. 
H p, = Ħ p, + M23023|O2z|- (2.107) 


H p, > H p, +M 24074024]. 
şi de tipul „continuitate”: 


Q2 = Q3 + Oa. (2.108) 


Menționăm că în ecuația de continuitate (2.108) s-au presupus cunoscute sensurile 
debitelor pe tronsoane, în timp ce legile energiilor (2.107) au fost scrise sub forma care 
presupune necunoscute aceste sensuri. Sensurile din figura 2.16 au fost alese arbitrar, 
pentru a putea scrie ecuația de continuitate (în mod evident, nu se poate admite alegerea 
tuturor sensurilor către nodul 2, sau de la nodul 2 către nodurile de capăt, deoarece ar 
contraveni principiului de conservare a masei). Dacă din calcule, debitele vor rezulta 
negative, înseamnă că pe tronsoanele respective curgerea se desfăşoară în direcție 
inversă sensului ales în mod arbitrar. 

Sistemul de ecuații (2.107) şi (2.108) se poate scrie în formă convenabilă, punând în 


evidență necunoscuta H ysi astfel: 


Hp =H p -M2012012 
Hp =H p, + M3302302] 
H p, =H p, + M4024024] 
Qi2 = 023 + Q24 


Reprezentarea grafică a primelor trei ecuații din (2.109) este realizată în figura 2.17. 


(2.109) 


Nici una dintre intersecțiile curbelor H, „(023) şi Hp > (024) cu curba H, > (0, 2) nu 


are sens fizic în cazul dat, deoarece ecuațiile, deşi reprezintă fiecare cota piezometrică 
din punctul de intersecție, sunt în funcție de debitele diferite de pe tronsoane. Pentru a 
rezolva sistemul, trebuie să luăm în considerare şi ecuația de continuitate, care arată că 


oricare ar fi valoarea cotei piezometrice H, „» suma debitelor de pe tronsoanele 2-3 şi 


2-4 trebuie să fie egală cu debitul pe tronsonul 1-2. Aceasta revine la a construi grafic o 


curbă H p (Q23 + 0.4), pornind de la ecuațiile H p> (02) si H p> (0»4). Pentru aceasta, 


se consideră diferite nivele orizontale H „ = const., apoi se determină valorile 023 şi 
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O»4 la intersecţia unei orizontale, cu curbele H, „(023), respectiv H „(024). Punctul 
corespunzător aceluiaşi nivel pe axa H, de pe curba H, „(023 + O), se obține 
însumând valorile (0»3 + Q34) astfel obținute pentru cota FI p Considerată. Construim 
astfel prin puncte curba H 5 (0.3 + Q34 ) „iar la intersecţia acesteia cu curba H , > O ), 


se obține soluția sistemului (punctul de intersecție aferent soluției este notat „S” în 


figura 2.17). Coordonatele punctului de intersecție S sunt: valoarea H, > şi debitul 


Oi» = 023 + Q24. 


5 
Q [l/s] 


Fig. 2.17. — Rezolvarea grafică a sistemului de ecuaţii (2.109) 


Pentru determinarea valorilor Q3 şi Q24, se intersectează curbele H p223) şi 
Hp „(0-4) cu orizontala care trece prin S, orizontală corespunzătoare soluției H p> 


obținute. 
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2.5.2. Sisteme hidraulice cu mai multe rezervoare 


În sistemele hidraulice, apar relativ frecvent cazuri în care rețeaua considerată este 
alimentată din mai multe surse. În plus, cerințele de debit ale consumatorilor nu sunt, 
în general, constante în timp. În aceste situaţii (nici măcar în cazul reţelelor ramificate) 
nu se pot preciza cu certitudine sensurile debitelor pe toate tronsoanele. Pentru 
rezolvarea acestui tip de probleme, se apelează de obicei la programe de calcul 
specializate. Pentru a exemplifica funcționarea unei rețele simple în astfel de situații, 


vom recurge la rezolvarea grafică, care este mai intuitivă. 


Să considerăm o rețea hidraulică (figura 2.18), alimentată din două surse, anume: 
rezervorul A şi rezervorul B. 


Vom considera constante şi cunoscute cotele piezometrice la rezervoare, H , , şi Hp să 
precum şi cota piezometrică H, ç Decesară consumatorilor, cu H, Peg Hp Po H, c 
De asemenea, vom considera constante şi cunoscute modulele de rezistență pe 


tronsoanele de alimentare, M 4 şi Mp. În figura 2.18, rețeaua hidraulică propriu-zisă a 
fost înlocuită, pentru simplificare, printr-un tronson echivalent, simplu, cu modul de 
rezistență rezultat din compunerea modulelor de rezistență ale tronsoanelor simple care 
formează rețeaua. Valorile modulului global de rezistență al rețelei propriu-zise, Mc, 
se consideră de asemenea cunoscute, dar nu constante. Cerințele variabile de debit ale 
consumatorilor se manifestă prin deschiderea sau închiderea de vane, ceea ce duce la 


modificarea valorii modulului global de rezistență Mc. Acesta este motivul pentru 


care, în figura 2.18, a fost reprezentată generic o vană pe tronsonul 1-C. 


Ne propunem să analizăm funcționarea acestei rețele pentru diferite valori ale lui Mc. 


Sensurile debitelor pe tronsoane au fost alese arbitrar, cu respectarea observațiilor 


prezentate în paragraful anterior. 
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Fig. 2.18. — Schema unei reţele hidraulice simple, alimentate din două surse 


Sistemul de ecuaţii care se poate scrie în acest caz este: 
Ho, = H p +M 404lQ4l 
Has = Hp, + MpOplOsl (2.110) 
Hp, = H pe + McOc|Oe 
Q4 +9 = Oc 


care, pentru evidențierea necunoscutei H pı» Poate fi scris sub forma: 


Hp =Hoy -M 4910, 

Hp, = Hp MBOalOsl| (2.111) 
Hp, =H po *McOclOe| 

Q4 +0g=Qc 
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Reprezentarea grafică a ecuaţiilor este prezentată în figura 2.19. Primele două ecuații 
din (2.111) au fost cuplate, în conformitate cu ecuaţia de continuitate (vezi paragraful 


anterior), pentru a obține prin puncte curba H „(o 4 +03). Cea de-a treia ecuaţie a 


sistemului (2.111) a fost reprezentată pentru 3 valori diferite ale modului global de 


rezistență Mc, valori notate: Mc, Mc» şi Mcz, cu Ma, < Mc» <Mez. Se poate 


observa astfel cu uşurinţă că, pot apare mai multe regimuri de funcţionare, în funcție 


de valoarea lui Mc. 


25 


20 


15 
~ 
S 
A 

Q 

ani 

10 

5+ 
0 


10 15 20 


5 
Q [l/s] 


Fig. 2.19. — Rezolvarea grafică a sistemului de ecuații (2.111), pentru trei valori diferite 
ale modului global de rezistență: Mc, < Mc» < Mc3 


Regimurile de funcționare obținute sunt definite după cum urmează: 
© Valoarea lui Mc relativ mică, de exemplu Mç}, corespunde unei pierderi mici de 
sarcină (vană deschisă), deci unei cerințe de debit importante la consumatori. Sensurile 


debitelor rezultă ca cele indicate în figura 2.18: atât rezervorul A, cât şi rezervorul B 


alimentează consumatorii rețelei. Soluția sistemului de ecuații (2.111) se obține în 
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punctul de intersecție notat S4 . Coordonatele punctului de intersecţie S4 sunt: valoarea 
Hp, şi debitul Qc = 0,4 + Op. 
@© Valoarea lui Mc, anume Mç,, aleasă astfel încât curba H nc) să treacă prin 


punctul de intersecție S, , corespunzător debitului Qg = 0 , reprezintă cazul limită între 
regimul de funcționare O şi regimul de funcționare ®©. Practic, rețeaua este alimentată 
doar de rezervorul A, iar pe tronsonul 1-B nu circulă fluid. Coordonatele punctului de 


intersecție S, sunt: valoarea H „| = Hp şi debitul Oc = Oa. 


© Valoarea lui Mc relativ mare, de exemplu Mc, corespunde unei pierderi mari de 


sarcină (vană aproape închisă), deci unei cerințe de debit reduse la consumatori. 
Sensurile debitelor sunt cele indicate în figura 2.18, cu excepția tronsonului 1-B, pe care 
fluidul circulă de la 1 către B, deoarece rezultă Op <0. Astfel, rezervorul A 
alimentează atât consumatorii, cât şi rezervorul B. Coordonatele punctului de 


intersecție S} sunt: valoarea H > H T şi debitul Oc = 04 + Op cu Op <0. 


În consecință, rezervorul B joacă un rol de compensare. Atunci când consumul este 
mic, în B se acumulează fluid, iar atunci când consumul este mare, din B se debitează 
fluid. 

Astfel de scheme de funcționare se adoptă, de cele mai multe ori, în sistemele de 
alimentare cu apă ale centrelor populate, unde capacitatea de tratare a apei în vederea 
potabilizării este consantă, în timp ce cerințele de debit ale consumatorilor înregistrează 


variații orare importante. 


2.5.3. Golirea rezervoarelor 


Problemele de golire a rezervoarelor se reduc, de cele mai multe ori, la determinarea 
timpului în care nivelul lichidului din rezervor ajunge de la o valoare inițială H , la o 
valoare finală H'’'<H. Pentru acest caz, mişcare nu mai poate fi considerată 
permanentă, parametrii hidraulici modificându-se în timp. Cu toate acestea, pentru 


rezolvarea problemei, vom considera mişcarea ca pe o succesiune de mişcări 
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permanente, desfăşurate în intervale de timp elementare, iar timpul total se obţine prin 
însumarea timpilor elementari (prin integrare). 

Privind intuitiv situaţia prezentată, observăm că limitele de integrare ale timpilor 
elementari sunt date de nivelurile lichidului din rezervor. În consecinţă, pentru a putea 
calcula integrala, va trebui să găsim o relaţie între variațiile elementare dh ale nivelului 


în rezervor şi timpii elementari dr în care acestea se produc. 


(è) M g 


Fig. 2.20. — Golirea rezervoarelor: (a) starea inițială; (b) starea intermediară, de calcul, 
după un anumit moment de la începerea mişcării 
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Să considerăm cazul general al unui rezervor care se goleşte în alt rezervor (figura 
2.20), prin intermediul unei conducte cu modul de rezistență hidraulică M (considerat 
constant pe parcursul desfăşurării fenomenului). Vom considera, de asemenea, că pe 
parcursul desfăşurării fenomenului, presiunile p; şi p) în pernele de gaz ale celor două 
rezervoare râmân constante. Formele celor două rezervoare sunt cunoscute, iar ariile 
orizontale ale acestora, 4 (n) ŞI Æ& (n) „sunt variabile în funcție de înălțime. 

Curgerea se efectuează, în mod evident, de la rezervorul în care lichidul are o cotă 
piezometrică mai mare, către cel în care lichidul are o cotă piezometrică mai mică. 
Alegând în figura 2.20.b planul de referință în axa conductei de legătură, rezultă: 
Ply h > e hz. 

PE PE 

Suntem interesați de timpul în care diferența de nivel dintre suprafețele libere ale celor 
două rezervoare ajunge de la valoarea inițială H (din figura 2.20.a), la o valoare finală 
H'< H . Legea energiilor între suprafețele libere ale celor două rezervoare, cu notațiile 


din figura 2.20.b, se poate scrie: 


Bi g aa e pa Oe e a Al a 32 2.112 
(2 ) (2+ ) | 2g 170) 22 LS saci 


adică: eh =M*(h)Q’, (2.113) 


PE 


unde Ap=(p;- pz), h=(h —-h,) la momentul de timp considerat, iar M*(h) este 
modulul global de rezistență hidraulică, care include şi termenii cinetici şi care, prin 
Ah) şi 42(1), este o funcţie de diferenţa de nivel } dintre cele două rezervoare. 
Cum A= (h -h ) , în cazul unor variații elementare, se poate scrie: 

dh = dh — dh. (2.114) 
Ținând seama de ecuaţia de continuitate şi de faptul că variaţia elementară dh) este 


negativă, rezultă: 


- 4 (hdi = 4 (h)dh, 


sau dh, = — Alh) dh. (2.115) 


4 (h) 


Introducând (2.115) în (2.114), se obţine variația elementară dh: 
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A) 
dh = m gr (2.116) 


Folosind din nou ecuația de continuitate sub forma: 
O dt = -4 (h)dh, (2.117) 
putem obține variația elementară de timp: 


A (h): 4 (h) dh 


dt = (2.118) 
A(h)+ 4 (h) 9 
şi înlocuind expresia debitului provenită din legea energiilor (2.113), rezultă: 
. M*(h 
dr = Ah): 4 (h) l ) an. (2.119) 


Alh)+ A (h 
i(h)+42(h) AP ,p 
PE 
Prin integrare, rezultă timpul de golire 7 între diferența inițială de nivel H (la 
momentul inițial ż=0, A= H ) şi diferenţa finală de nivel H’ (la momentul final t=T, 


h= H'): 


1 A (h) 4A (h) JM*(h) 
E o ra (2.120) 


PE 


În cazul în care cele două rezervoare au secțiuni constante pe înălțime şi sunt 
deschise la presiunea atmosferică, atunci: 4 (h)= 4 = const., A (h)= 4 = const., 
Ap=0 şi M *(h) = M“ = const., iar timpul de golire până la egalizarea nivelelor se 


scrie: 


0 H 
p = — A Jm | an = A dm" | r ar24 SMH. (2.121) 
7 Vh 0 A +A 


4+4 A+ 4 


În mod similar, se poate determina expresia timpului de golire în atmosferă al unui 
rezervor cu presiunea p în perna de gaz, între nivelul inițial H al suprafeţei libere şi 


nivelul final H'< H: 


H' E 
T=-Í ap) IV) dh, (2.122) 
H 
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cu mențiunea că, în acest caz, înălțimile sunt calculate ca diferență de cotă între nivelul 


lichidului din rezervor şi cota la care fluidul părăseşte sistemul. 


Timpul de golire totală în atmosferă al unui rezervor cu secțiunea constantă pe 
înălțime A(h)= A = const. şi deschis la presiunea atmosferică, cu nivelul suprafeţei 


libere situat la cota H față de ieşirea din sistem, are expresia: 


0 se H 
74-a avm" fa"? an =24NM"H. (2.123) 
H 0 
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3. GENERALITĂȚI ASUPRA MAȘINILOR HIDRAULICE 


3.1. Clasificarea maşinilor hidraulice 


Maşinile hidraulice fac parte din clasa maşinilor care realizează un transfer de energie 
de la o formă de energie, denumită energie primară, la o altă formă de energie, 
denumită energie secundară. Maşinile hidraulice sunt acele maşini la care cel puţin una 
dintre cele două forme de energie este energia hidraulică. Maşinile hidraulice se 
numesc maşini de forță (de exemplu: turbine hidraulice, turbine eoliene) atunci când 
efectuează lucru mecanic, respectiv se numesc maşini de lucru (de exemplu: pompe, 


ventilatoare) atunci când consumă lucru mecanic. 


În funcţie de sensul în care se realizează transferul de energie, maşinile hidraulice se 

clasifică în trei mari grupe: 

© Generatoare hidraulice, la care energia secundară este energie hidraulică, iar 
energia primară este o energie de alt tip. Cu alte cuvinte, generatoarele hidraulice 
cedează energie curentului de fluid: E primara = E hidraulica Pompele, elevatoarele, 
ejectoarele, ventilatoarele şi suflantele sunt generatoare hidraulice. 

= Motoare hidraulice, la care energia primară este energie hidraulică, iar energia 
secundară este o energie de alt tip. Motoarele hidraulice preiau energie de la curentul 
de fluid: Epidraulica = Esecundara - Lurbinele hidraulice, roțile de apă şi turbinele 
eoliene sunt motoare hidraulice. 

> Transformatoare hidraulice, care realizează conversia unor parametri ai aceleiaşi 
forme de energie, prin intermediul energiei hidraulice: E > Eyiqraulica > E. 


Cuplajele volumice şi turbotransmisiile (turbocuplele, turboambreiajele) sunt 


transformatoare hidraulice. 
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În funcţie de natura fluidului vehiculat, maşinile hidraulice pot fi: 

© Maşini hidraulice care vehiculează lichide (pompe, turbine hidraulice). 

© Maşini hidraulice care vehiculează gaze, la care nu se ia în considerare 
compresibilitatea (ventilatoare, suflante, turbine eoliene), raportul presiunilor de la 


refulare şi aspirație fiind p,/p, <1,3. De exemplu, compresoarele nu sunt incluse în 


categoria maşinilor hidraulice, ci în categoria maşinilor termice, deoarece acestea 


comprimă şi încălzesc gazul. 


Raportul dintre energia potențială specifică de presiune şi energia hidraulică specifică 
schimbată în maşină, între secțiunea 1 de înaltă presiune (secțiunea de refulare la 
pompe/ de aspirație la turbine) şi secțiunea 2 de joasă presiune (secțiunea de aspirație la 
pompe/ de refulare la turbine), se numeşte grad de reacțiune (sau grad de 


suprapresiune) şi se notează R. Gradul de reacțiune se exprimă prin relaţia: 


R=P1 POP (3.1) 
pE peH 
unde energia hidraulică specifică schimbată în maşină este definită prin relația: 
v2 -v2 pi- 
E= E 24 2 tg(a-z)=gH, (3.2) 


iar H este sarcina disponibilă între secţiunea de referință de înaltă presiune şi cea de 


Joasă presiune a maşinii hidraulice. 


În funcţie de tipul de energie transformată, maşinile hidraulice se clasifică în patru 

grupe distincte: 

© Maşini care transformă doar energia potenţială specifică de poziţie, la care relația 
(3.2) se reduce la expresia: E = g (zi -= z3) şi gradul de reacțiune este nul: R=0, 
deoarece presiunea este constantă şi egală cu cea atmosferică (p; = p) = Par), iar 


vitezele în secțiunile de referință 1 şi 2 sunt neglijabile, sau au valori cvasi-egale, deci 


termenul cinetic din (3.2) se anulează, h2 -v2 Jo =o. În această categorie se 
încadrează  elevatoarele (de exemplu, şurubul lui Arhimede), roţile de apă 
gravitaționale, respectiv transformatoarele hidraulice pentru pompare utilizate în 


antichitate (realizate prin cuplarea unei roți de apă şi a unui elevator). 
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© Maşini care transformă preponderent energia potenţială specifică de presiune, 
numite maşini volumice sau maşini hidrostatice, la care relaţia (3.2) se reduce la 
expresia: E = (p - P? )/p şi gradul de reacțiune este egal cu unitatea: R =1, 


deoarece se anulează atât termenul cinetic, cât şi termenul de poziţie din (3.2): 


h2 r + glz: -z2)=0. În această categorie se încadrează pompele volumice, 
motoarele hidrostatice (de exemplu, servomotoarele), respectiv cuplajele volumice. 

© Maşini care transformă doar energia cinetică specifică, numite turbine cu 
acțiune, la care relația (3.2) se reduce la expresia: E -h2 -y2 y2 şi gradul de 
reacțiune este nul: R=0. În această categorie se încadrează turbinele hidraulice 
Pelton, Turgo şi Bánki (Ossberger-Michell), turbinele eoliene, respectiv turbinele 
marine în curent transversal (de tip Darrieus, de tip Gorlov şi de tip Achard). 

© Maşini care transformă preponderent energia potenţială specifică de presiune şi 
energia cinetică specifică, numite turbomaşini, la care relația (3.2) se poate reduce 
la expresia: E = h? — a y 2+ ( P- )/ p. În general, în cazul turbomaşinilor, relaţia 
(3.2) se aplică netrunchiată. Gradul de reacțiune al turbomaşinilor este subunitar: 
0<R<1. În această categorie se încadrează turbopompele, ventilatoarele, 


turbosuflantele, turbinele hidraulice cu reacțiune (Francis, Deriaz, Kaplan, bulb, 


Straflo şi axială tubulară de tip S), respectiv turbotransmisiile. 


3.2. Parametrii fundamentali care determină funcţionarea 
maşinilor hidraulice 


3.2.1. Generatoare hidraulice 


În funcţie de modul în care se efectuează transferul de energie către curentul de 
fluid, generatoarele hidraulice pot fi grupate după cum urmează. 

=> 'Turbogeneratoare hidraulice (turbopompe), la care transferul de energie se 
efectuează prin impactul dintre palele rotorului şi curentul de fluid, mărindu-i acestuia 
din urmă momentul cinetic. La acest tip de generatoare hidraulice, energia cedată 


curentului de fluid depinde de debitul vehiculat, iar spațiul de aspirație comunică cu cel 
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de refulare. Turbopompele reprezintă cel mai folosit tip de generatoare hidraulice, motiv 
pentru care le vom acorda o atenție deosebită de-a lungul întregii lucrări. 

© Generatoare volumice, la care transferul de energie se efectuează prin transportul 
periodic al unor volume elementare de fluid sub presiune, de la aspirație către refulare. 
La acest tip de generatoare, spațiul de aspirație este separat etanş de spațiul de refulare, 
iar energia cedată curentului de fluid este independentă de debit (din acest motiv, 
generatoarele volumice necesită protecţie contra suprapresiunii în zona de refulare). 

© Generatoare cu fluid motor, la care transferul de energie se efectuază prin 
amestecul a două fluide: unul cu energie ridicată şi debit mic, iar celălalt cu energie 
scăzută şi debit mare. 

© Generatoarele electromagnetice, care realizează transferul direct al energiei 
electromagnetice către curentul de fluid. Aceste generatoare hidraulice funcționează pe 
principiul inducției electromagnetice (rolul conductorului electric fiind jucat de fluidul 
în mişcare) şi nu au piese în mişcare. 

> Elevatoarele hidraulice, care realizează transferul unor volume de fluid de la o cotă 


geodezică scăzută, la o cotă geodezică ridicată. 


3.2.1.1. Turbopompe 


Să considerăm o pompă încadrată într-un sistem hidraulic simplu (figura 3.1), alcătuit 
din următoatele componente: un rezervor de aspirație, a cărui suprafaţă liberă este la o 


cotă z; mai ridicată decât cota de referință z,„ a aspiraţiei pompei, o conductă de 


aspirație între rezervor şi pompă (la intrarea în această conductă există, în general, un 
sorb! filtru), o pompă centrifugă cu arbore orizontal, urmată de conducta de refulare, pe 
care se află montate o clapetă anti-retur (clapetă de reţinere, care împiedică curgerea 
lichidului către pompă) şi o vană, respectiv un rezervor de refulare, a cărui suprafață 


liberă se află la o cotă z, >z;. Se consideră cazul unor rezervoare închise, cu nivel 


constant, iar la suprafața liberă a rezervoarelor, presiunea este diferită de presiunea 
atmosferică. Funcționarea turbopompelor în sistemele hidraulice este determinată de 
parametrii fundamentali reprezentați în schemele din figurile 3.1 şi 3.2. Legea energiilor 


(1.32) se scrie pentru sistemul hidraulic din figura 3.1 sub forma: 
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H;+H=H,+h,_, sau H=(He-H,)+hi_e. (3.3) 


unde H este înălțimea de pompare (sarcina pompei), H; şi H, sunt sarcinile 


e 


hidrodinamice la intrarea, respectiv la ieşirea din sistem, iar A sunt pierderile de 


ri—e 


sarcină hidraulică de pe traseu. 


rezervor 


de refulare 


He 


conducta de refulare 


rezervor de aspirație 


Fig. 3.1. — Schema globală aferentă încadrării unei pompe într-un sistem hidraulic 


Parametrii fundamentali care determină funcționarea unei turbopompe sunt: 

e Debitul vehiculat, Q — reprezintă volumul de fluid care trece prin secțiunea de 
refulare a pompei în unitatea de timp; 

e Înălțimea de pompare (sau sarcina pompei), H — reprezintă energia pe care o 
cedează pompa curentului de fluid, raportată la greutate. Această sarcină disponibilă 


între secțiunea de refulare, respectiv de aspirație a pompei, este definită ca diferență 
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între energia fluidului la refulare (r) şi energia fluidului la aspirație (a), ambele energii 
fiind raportate la greutate, astfel: 


2 2 
H= eiis, CERLA l (3.4) 
2g pg 2g pg 


După cum se observă din figurile 3.1 şi 3.2, între punctele a şi r, linia energetică LE 


prezintă un salt de înălțime Æ. 


conducta cuplaj 
de aspirație A conducta 
de refulare 
motor de actionare 
Pia > Te 


Fig. 3.2. — Schema aferentă încadrării unei turbopompe într-un sistem hidraulic 


e Înălțimea geodezică de aspirație a pompei, H „, — reprezintă diferenţa dintre cota 


ga 
secțiunii de referință z,„ de la aspirația pompei şi cota secțiunii de intrare în sistemul 
hidraulic, z, : 

H aE RZ (3.5) 


La pompe cu arbore orizontal, H sa = Za — Z; . Dacă Hg, <0 (ca în figura 3.1), pompa 
are contrapresiune la aspirație (caz favorabil evitării cavitației); 
e Înălțimea geodezică, H g — reprezintă diferența de înălțime între planele orizontale 


determinate de cota secțiunii de ieşire din sistem (în aval de pompă) şi cota secțiunii de 


intrare în sistemul hidraulic (în amonte de pompă): 
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Hg =Ze—Z;; (3.6) 


e Sarcina pompei la mersul în gol, H, — reprezintă sarcina pompei la debit nul, 
O =0 , atunci când vana din aval de pompă este închisă; 

e Sarcină pozitivă netă la aspirație, NPSH! — este un parametru de cavitație foarte 
important pentru pompe. El reprezintă energia suplimentară raportată la greutate, 
necesară la aspirația pompei, peste nivelul piezometric dat de presiunea de vaporizare a 
fluidului p,/pg , astfel încât în pompă să nu apară cavitația (vezi reprezentarea grafică 
a NPSH în figura 3.2). Pentru funcționarea fără cavitație, este necesar să fie îndeplinită 
condiția: 


NPSH < NPSH sp + (3.7) 


unde NPSH,,, este sarcina pozitivă netă la aspirație disponibilă în instalaţie; 
e Puterea hidraulică (puterea utilă a pompei), P, — reprezintă energia totală cedată 
curentului de fluid în unitatea de timp (puterea transmisă apei). Ea se calculează în 
funcţie de debitul vehiculat O şi de înălțimea de pompare H cu relaţia: 

P, = P8OH ; (3.8) 
e Puterea pompei (puterea absorbită), P — reprezintă energia totală consumată de 
pompă în unitatea de timp pentru a ceda curentului de fluid puterea P,; mai exact, este 
puterea mecanică transmisă la arborele pompei (puterea consumată), astfel încât la 
refulare să fie obținută puterea hidraulică (puterea utilă) şi să fie acoperite toate 
disipațiile de putere din pompă (datorate pierderilor de sarcină hidraulică din rotor, 
pierderilor mecanice din lagăre şi din sistemul de etanşare a arborelui şi pierderilor 
volumice). Puterea pompei este definită prin relația: 


pia Di spou (3.9) 
n n 


unde n este randamentul pompei; 
e Puterea la mersul în gol a pompei, P, — reprezintă puterea la debit nul a unei 
pompe, adică puterea absorbită de pompă atunci când vana din partea de înaltă presiune 


este închisă; 


' În limba engleză, NPSH reprezintă abrevierea cuvintelor Net Positive Suction Head. 
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e  Disipaţiile de putere mecanică, AP, — reprezintă puterea mecanică disipată în 


lagărele de ghidare, în lagărul axial şi în etanşările arborelui pompei; 


e Puterea agregatului de pompare, P „e — reprezintă puterea absorbită de motorul de 


antrenare al pompei, pentru a putea furniza curentului de fluid puterea utilă, adică 
puterea hidraulică la refulare: 
P P, 


P = = 
Ne Nme N Ne Nme 


me 


i (3.10) 


unde n, reprezintă randamentul cuplajului dintre pompă şi motorul de antrenare, ne 


reprezintă randamentul motorului electric de antrenare al pompei, iar m este 
randamentul pompei; 
e Momentul la arbore, M — reprezintă cuplul motor care trebuie furnizat la axul 
pompei pentru a putea asigura puterea absorbită: 

M =P/o; (3.11) 
e Randamentul pompei, m — reprezintă raportul dintre puterea hidraulică la refulare şi 
puterea consumată (transmisă la arborele pompei), conform relaţiei (3.9). Randamentul 
pompei defineşte calitatea transferului de energie din interiorul pompei şi se calculează 


ca produs între randamentul hidraulic m, , mecanic N, şi volumic n,: 


NN Nn Nv; (3.12) 
e Randamentul hidraulic al pompei, my — este definit prin raportul dintre sarcina 
pompei H şi înălțimea de pompare teoretică (diferența apare datorită pierderilor de 
sarcină hidraulică în rotorul pompei, precum şi recirculărilor de debit în interiorul 
rotorului, datorită existenței unui număr finit de pale); 
e Randamentul mecanic al pompei, n, — este definit prin raportul: 


AB 


Nm p > (3.13) 
unde P este puterea transmisă la arborele pompei (puterea consumată) şi AP, este 


puterea mecanică disipată prin frecări; 


e Randamentul volumic al pompei, m, — este definit prin raportul dintre debitul 


pompat Q şi debitul Q, vehiculat de rotor (diferența apare datorită pierderilor de debit 
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în zona de etanşare a arborelui şi datorită recirculărilor existente în zona dintre rotor şi 
carcasa pompei); 
e Turaţia, n |rot/s] sau [Hz] — reprezintă numărul de rotații efectuate de rotorul 
pompei în unitatea de timp. În aplicaţiile industriale, turaţia este exprimată frecvent în 
[rot/min], caz în care turaţia este definită prin numărul de rotații ale turbopompei pe 
durata unui minut; 
e Viteza unghiulară, œ — este definită în funcție de turaţia n în [rot/s], prin relația: 

0 = 2rn. (3.14) 
Dacă se consideră turația, în [rot/min], viteza unghiulară este definită prin relația: 


o = 21 n/60 = n n/30. (3.15) 


3.2.1.2. Ventilatoare 


Să considerăm un ventilator încadrat într-o instalație de ventilare simplă, alcătuită din 
următoatele componente: o conductă de aspirație, un ventilator cu arbore orizontal şi o 


conductă de refulare, pe care se află montată o vană (de obicei plană). 


conducta j 
de aspirație Ne conducta 
de refulare 
motor de actionare 
Fa > T] me 


Fig. 3.3. — Schema aferentă încadrării unui ventilator într-o instalație de ventilare 
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Ventilatoarele pot fi montate şi direct într-un perete, care face legătura între două 
incinte, caz în care lipsesc conductele de aspirație şi de refulare. În fine, în anumite 
instalații, poate exista doar una dintre cele două conducte: cea de aspirație, sau cea de 
refulare. La calculul aferent instalaţiilor de ventilare, termenul corespunzător energiei 
potenţiale de poziție poate fi neglijat, fluidul vehiculat fiind un fluid uşor (aer, sau un 
gaz oarecare, cu densitate foarte mică). Funcționarea ventilatoarelor în instalațiile de 
ventilare este determinată de parametrii fundamentali reprezentați în schema din figura 
3.3, definiți după cum urmează: 

e Debitul vehiculat, Q — reprezintă volumul de fluid care trece prin secțiunea de 
refulare a ventilatorului în unitatea de timp; 

e Energia specifică a ventilatorului, E [J/kg] — reprezintă energia potențială specifică 
de presiune a gazului, disponibilă între secțiunile de referință de înaltă presiune 


(refulare) şi de joasă presiune (aspirație) ale ventilatorului: 


Di N2 aa. 
g- AP ELA Va +r Pa i (3.16) 
Pm 2 Pm 


unde Ap, este diferența de presiune totală creată de ventilator. Densitatea medie a 
gazului este media aritmetică dintre densitatea la aspitație p, şi densitatea la refulare 
P,» adică Pm = (pa +p, )/2 şi depinde de exponentul politropic n al comprimării 
gazului în ventilator, fiind definită cu relația: 

Pm = Pall + (p, /Pa)" V2; 3.17) 


Pentru o instalație de ventilare în care i reprezintă punctul de intrare şi e reprezintă 
punctul de ieşire din instalaţie, legea energiilor (1.32), exprimată în termeni de energie 


specifică (energie corespunzătoare unităţii de masă de fluid, măsurată în [J/kg], se scrie: 


Ap 
gH, +E=gH,+gh,;_, sau a = g(H,- H;)+ oh. (3.18) 
m 
unde H, şi H, sunt sarcinile la intrarea, respectiv la ieşirea din sistem, iar P,,_, sunt 


pierderile de sarcină de pe traseu. 


e diferența de presiune totală creată de ventilator, Ap, — este definită prin relația: 


Api Pr E= Eh? -v2 (p, = pa): (3.19) 
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Între punctele a şi r, linia energetică LE (figura 3.3) prezintă un salt de presiune, 
reprezentat în metri: Ap,/pg. De regulă, atât la intrarea în instalaţie, cât şi la ieşire, 
presiunea este egală cu presiunea atmosferică, adică p; = pe = Pay, astfel încât la 
aspirația ventilatorului presiunea p, este mai mică decât p,,, iar la refulare presiunea 
p, este mai mare decât pq; 

e Energia specifică a ventilatorului la mersul în gol, E, — reprezintă energia specifică 
a unui ventilator, atunci când vana din partea de înaltă presiune este închisă (adică 
debitul este nul); 

e Puterea hidraulică (puterea utilă a ventilatorului), P, — reprezintă energia totală 
cedată curentului de fluid în unitatea de timp (puterea transmisă gazului). Ea se 


calculează în funcție de debitul vehiculat O şi de diferența de presiune totală creată de 
ventilator, Ap, cu relaţia: 

P, =04Ap,; (3.20) 
e Puterea ventilatorului (puterea absorbită), P — reprezintă puterea mecanică 
transmisă la arborele ventilatorului (puterea consumată), astfel încât să fie obţinută 
puterea hidraulică (puterea utilă) şi să fie acoperite toate disipaţiile de putere din 
ventilator (datorate pierderilor hidraulice, pierderilor mecanice din lagăre şi pierderilor 
volumice). Aceasta este definită cu relaţia: 


Pi _ 9 Ap. 
n n 


P= (3.21) 


unde m este randamentul ventilatorului; 

e Puterea la mersul în gol al ventilatorului, P, — reprezintă puterea la debit nul a unui 
ventilator, adică puterea absorbită de ventilator atunci când vana din partea de înaltă 
presiune este închisă; 

e  Disipaţiile de putere mecanică, AP, — reprezintă puterea mecanică disipată în 
lagărele ventilatorului; 

e Puterea agregatului de ventilare, P,, — reprezintă puterea absorbită de motorul de 


antrenare al ventilatorului, pentru a putea furniza curentului de fluid puterea utilă, adică 


puterea hidraulică la refulare: 
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P P, 


P Te; 
Ne Nme NNe Nme 


me 


(3.22) 


unde n, reprezintă randamentul cuplajului dintre ventilator şi motorul de antrenare, 
Nme reprezintă randamentul motorului electric de antrenare al ventilatorului, iar m este 


randamentul ventilatorului; 
e Momentul la arbore, M — reprezintă cuplul motor care trebuie furnizat la axul 
ventilatorului pentru a putea asigura puterea absorbită: 

M =P/o; (3.23) 
e Randamentul ventilatorului, m — reprezintă raportul dintre puterea hidraulică la 
refulare şi puterea consumată (transmisă la arborele ventilatorului), conform relației 
(3.21). Randamentul ventilatorului defineşte calitatea transferului de energie din 


interiorul ventilatorului şi se calculează ca produs între randamentul hidraulic n,, 


mecanic N, ŞI volumic n: 


N = Ta Nn Ny; (3.24) 
e Turaţia, n |rot/s] sau [Hz] — reprezintă numărul de rotații efectuate de rotorul 
ventilatorului în unitatea de timp. În aplicaţiile industriale aferente ventilatoarelor, 
turația se exprimă şi în [rot/min]; 
e Viteza unghiulară, œ — este definită în funcție de turaţia n în [rot/s], prin relația 


(3.14), iar dacă se consideră turaţia, în [rot/min], viteza unghiulară este definită prin 


relația (3.15). 


3.2.2. Motoare hidraulice (turbine hidraulice) 


Să considerăm o turbină încadrată într-un sistem hidraulic simplu (figura 3.4), alcătuit 
din următoatele componente: un bazin de aspirație, deschis în atmosferă, a cărui 


suprafață liberă este la cea mai ridicată cotă din sistem (cota z;), o conductă de 


aspirație între acest bazin şi turbină, o vană în amonte de turbină, o turbină hidraulică 


amplasată la cota de referință z,, urmată de conducta de refulare, care debuşează 
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într-un bazin de refulare, a cărui suprafață liberă, la presiunea atmosferică, se află la o 


cotă Zef < Ze <Z;. 


bazin de aspirație 


conducta de aspiratie / 


vană 


conducta de 


bazin de refulare 


Fig. 3.4. — Schema globală aferentă încadrării unei turbine 
într-un sistem hidraulic simplu 


În general, turbinele hidraulice sunt încadrate în amenajări hidroenergetice, mult mai 
complexe decât sistemul simplificat din figura 3.4. Pentru exemplificare, în figura 3.5, 
se prezintă elementele unei amenajări hidroenergetice corespunzătoare unei centrale 
hidroelectrice (CHE) de cădere mare (din zona montană). Se consideră că întreg traseul 
hidraulic este sub presiune. O asemenea amenajare este alcătuită dintr-un lac de 
acumulare creat cu ajutorul unui baraj, o galerie de aducțiune, care este alimentată din 


lac printr-o priză de apă (poate fi şi canal de aducțiune, dar s-a ales cazul curgerii sub 
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presiune), un castel de echilibru” amplasat la capătul aval al aducţiunii, o casă a vanelor 
(de regulă, cu vană fluture) în aval de castelul de echilibru, o conductă forțată (cu pantă 
foarte mare), o vană sferică (vană de înaltă presiune) înainte de intrarea în turbină, o 
turbină hidraulică amplasată în clădirea centralei hidroelectrice, o galerie de fugă 
(pentru a putea considera refularea sub presiune, deşi, în general, refularea se face 


printr-un canal de fugă) şi un bazin de refulare. 


lac de acumulare 


A 


i A 


7: 
b À acuepuse È 
Ă 


castel de echilibru 


vana 
sferica  galene 
de fugă 


Fig. 3.5. — Schema globală aferentă încadrării unei turbine hidraulice 
într-o amenajare hidroenergetică 


2 1: 5 r CR Se . 
Un rezervor cu suprafață liberă (acumulator de energie potențială în sistem), care are rol de 
umplere a conductei forțate la pornirea turbinei. Când apar fenomene tranzitorii ale apei, în 
castelul de echilibru iau naştere oscilaţii în masă. 
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conducta cuplaj 
de aspirație Ne conducta 
de refulare 
hidrogenerator Pze Mge 
electric 


Fig. 3.6. — Schema aferentă încadrării unei turbine într-un sistem hidraulic 


Funcționarea turbinelor în sistemele hidraulice este determinată de parametrii 
fundamentali reprezentați în schemele din figurile 3.4, 3.5 şi 3.6. Pentru sistemul 
hidraulic simplu din figura 3.4, sau pentru amenajarea hidroenergetică din figura 3.5, 
legea energiilor (1.33) se scrie sub forma: 
H;=H,+h,_, +H sau H=(H;-H,)-h 


=H, —h (3.25) 


ri—e ri—e? 


unde H este căderea netă a turbinei (sarcina turbinei), H; şi H, sunt sarcinile 


hidrodinamice la intrarea, respectiv la ieşirea din sistem, A sunt pierderile de sarcină 


ri—e 


hidraulică de pe traseu, iar H,,. reprezintă căderea brută: Hp, =H;—H.. 


Parametrii fundamentali care determină funcționarea unei turbinei hidraulice sunt: 

e Debitul turbinat, O — reprezintă volumul de fluid care trece prin turbină în unitatea 
de timp; 

e Căderea netă a turbinei (sarcina turbinei), H — reprezintă sarcina netă disponibilă 


între secțiunea de aspirație, respectiv de refulare a turbinei, adică: 


2 2 
Va =V = 
H= r Pa Pr az, 


Zp. (3.26) 
2g pg 
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Căderea netă a turbinei este definită şi prin relaţia (3.25). După cum se poate observa în 
figurile 3.4, 3.5 şi 3.6, între punctele a şi r, linia energetică LE prezintă o cădere (un 
salt către un nivel mai scăzut), de mărime H; 

e Înălțimea de aspirație a turbinei, H, — reprezintă înălțimea geodezică disponibilă 
între secțiunea de joasă presiune a turbinei (la refulare) şi secţiunea de ieşire din sistem; 


se calculează ca diferenţă între nivelul de referință al turbinei z,e şi nivelul suprafeţei 
libere z; din bazinul de refulare din aval: 

H = Zap — Ze- (3.27) 
Dacă H, <0, turbina are contrapresiune la refulare (caz favorabil evitării cavitației); 
e Puterea hidraulică (puterea consumată), P, — reprezintă puterea hidraulică 


disponibilă în apă pentru a produce energie (puterea fluidului la intrarea în turbină, după 
cum este arătat în figura 3.6). Ea se calculează în funcție de debitul vehiculat O şi de 
căderea H cu relația: 

P, =P2QH ; (3.28) 
e Puterea turbinei, P — reprezintă puterea mecanică dată de arborele turbinei (puterea 
utilă), mai mică decât puterea hidraulică disponibilă la intrarea în turbină (puterea 
consumată). Disipațiile de putere din turbină (diferența dintre P, şi P) sunt datorate 
pierderilor de sarcină hidraulică din rotor, pierderilor mecanice din lagăre şi din 
sistemul de etanşare a arborelui şi pierderilor volumice. Puterea turbinei este definită 
prin relaţia: 

P= P, n = peOHm, (3.29) 
unde m este randamentul turbinei; 
e  Disipaţiile de putere mecanică, AP, — reprezintă puterea mecanică disipată în 
lagărele de ghidare, în lagărul axial şi în etanşările arborelui turbinei; 


e Puterea hidroagregatului de tubinare, P,e — reprezintă puterea furnizată de 
hidrogeneratorul electric: 


Pee = Pong > Ph NNcNge» (3.30) 
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unde n. reprezintă randamentul cuplajului dintre turbină şi hidrogenerator, Nge 


reprezintă randamentul hidrogeneratorului electric antrenat de către turbină, iar n este 
randamentul turbinei; 


e Randamentul turbinei, m — reprezintă raportul dintre puterea utilă a turbinei (dată de 
arborele turbinei) şi puterea hidraulică disponibilă la aspiraţia tubinei: n = P/P, , 
conform relaţiei (3.29). Randamentul turbinei se calculează ca produs între randamentul 


hidraulic n, mecanic n, şi volumic n,: 


NT Tm My (3.31) 


e Randamentul hidraulic al turbinei, m, — este definit prin raportul: 


H-h, 
yee (3.32) 


unde H este căderea netă a turbinei (sarcina turbinei), iar A, sunt pierderile de sarcină 
hidraulică din rotorul turbinei; 


e Randamentul mecanic al turbinei, m, — este definit prin raportul: 


P 


=————, 3.33 
P+AP, (aa 


Nm 


unde P este puterea utilă a turbinei (dată de arborele turbinei) şi AP, este puterea 
mecanică disipată prin frecări; 
e Randamentul volumic al turbinei, m, — este definit prin relația: 

TE (3.34) 

Q 

unde q este debitul de scăpări, adică pierderea de debit volumic între secțiunea de 
aspirație şi cea de refulare a turbinei; 
e Turația, n |rot/s] sau [Hz] — reprezintă numărul de rotații efectuate de rotorul 
turbinei în unitatea de timp. În aplicațiile industriale, turaţia este exprimată frecvent în 
[rot/min], caz în care turația este definită prin numărul de rotații ale turbinei pe durata 
unui minut; 
e  Turaţia de sincronism, n [rot/min] — se determină cu relaţia: 

n = 3000/p, (3.35) 


unde p este numărul de perechi de poli ai hidrogeneratorului electric; 
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e Viteza unghiulară, œ — este definită în funcție de turaţia n în [rot/s], prin relația 
(3.14), iar dacă se consideră turația, în [rot/min], viteza unghiulară este definită prin 


relația (3.15). 


3.3. Criterii de similitudine ale turbomaşinilor 
hidraulice 


În cele ce urmează vor fi determinate criteriile de similitudine care guvernează 
funcționarea turbomaşinilor hidraulice. 
Mărimile caracteristice sunt: debitul O [m/s], energia hidraulică specifică £ [J/kg] a 
maşinii hidraulice (tabelul A6), turaţia n [rot/s] sau [Hz], diametrul de referință (în 
general, diametrul exterior) al rotorului D,, [m] şi densitatea fluidului p [kg/m”]. 
Ținând seama de faptul că energia hidraulică specifică poate fi exprimată ca produs 
între accelerația gravitațională şi sarcina maşinii hidraulice H [m], adică £E=eH, 
interdependenta acestor parametrii este dată de o funcţie de forma: 

FO, 8 H,n, DP) =0. (3.36) 
Prin aplicarea teoremei II (teoremei produselor), alegând ca mărimi fundamentale 
energia hidraulică specifică a maşinii hidraulice (2H ), diametrul de referință al 


rotorului (Da) şi densitatea fluidului (p), obținem următoarele produse adimensio- 


nale, independente între ele: 


ji ee a (3.37) 
A gH 

Mo i Cea (3.38) 
Das y gH 


Dintre mărimile caracteristice, a fost omisă vâscozitatea dinamică u, deoarece criteriul 
adimensional rezultat ar fi fost 1/Re, iar pentru valorile mari ale numărului Reynolds 
întâlnite în mod curent în turbomaşini (valori corespunzătoare regimului de curgere 
turbulent rugos), pierderile de sarcină nu mai depind de Re. 

La comparația dintre două turbomaşini similare, notate cu indicele 1, respectiv cu 


indicele 2, din (3.37) rezultă că sarcinile trebuie să satisfacă relația: 
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2 2 

A -(2) 23 (3.39) 
H, ng Dar 

iar din (3.38) rezultă ca debitele trebuie să satisfacă relația: 

2 

Qı (2a) R (3.40) 
Q» Dexi H, 

Substituind raportul sarcinilor (3.39) în (3.40), raportul debitelor devine: 


3 
Qi M (ea) (3.41) 
Q2 ng Dan 


În procesul de proiectare al unei maşini hidraulice, la început nu se cunosc forma şi 
dimensiunile maşinii, ci numai parametrii globali, cum ar fi debitul O ce trebuie 
vehiculat şi energia hidraulică specifică (2H ) a maşinii hidraulice. Pentru a determina 
turația maşinii electrice, corespunzătoare acestor parametri, s-a încercat eliminarea 
diametrului de referință al rotorului D, din criteriile de similitudine. Astfel, a apărut 
un nou produs adimensional, denumit turație specifică şi notat N , anume: 

N =, 09}. (3.42) 
Înlocuind expresiile produselor adimensionale (3.37) şi (3.38) în relaţia (3.42), se obţine 
relaţia de definiţie a turaţiei specifice” a unei maşini hidraulice [17; 158]: 

yao E, (3.43) 

(ei) 

Se subliniază faptul că parametrul definit prin (3.43) este adimensional, turația n 
fiind în [Hz], debitul în [m”/s] şi sarcina maşinii hidraulice în [m]. 
În cazul unei turbopompe cu j etaje şi m fluxuri, turaţia specifică are expresia: 
n (Q/m}? (3.44) 
(eH / j} * 


Din nefericire, în mod tradițional în industria producătoare de maşini hidraulice, 
pentru definirea acestui parametru nu se folosesc sisteme coerente de unități de 


măsură, rezultând un parametru dimensional ! Astfel, se disting trei stiluri de abordare: 


? Denumită în limba engleză: specific speed. 
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O În Europa continentală se folosesc valorile turaţiei n în rotații pe minut, debitul O 
se consideră în [m°/s] şi sarcina maşinii hidraulice H în metri, iar accelerația 
gravitațională g este omisă din relația (3.43), rezultând un parametru dimensional, 
măsurat în [rot/min]. 

© În Statele Unite ale Americii, în expresia (3.43) se introduc valorile turaţiei n în 
rotații pe minut, debitul O se consideră în galoane pe minut şi sarcina H în picioare, 
rezultând, evident, un parametru dimensional. 

© În Marea Britanie, unitățile de măsură sunt asemănătoare cu cele din SUA, numai 
că se folosesc galoane imperiale, care sunt diferite ca valoare de galoanele US. 

Toate acestea duc la relații de definiție care diferă prin valori constante, ceea ce implică 
valori mult diferite pentru turația specifică, deşi, pentru turbomaşinile hidraulice 
uzuale, valorile adimensionale ale acestui parametru (3.43) variază între 


aproximativ 0,034 şi 6,15 (vezi figura 3.7 şi tabelul 3.1), anume: N € 10,19...6,15) 


pentru turbopompe, respectiv N e f 0,034... 5,97} pentru turbine hidraulice. 


pon centrifuge === 
DES pompe e diagonale = 
: pompe axiale — J : 


Pelton 


turbine Turgo — 


turbine B ánki 


turbine Francis 


turbine Deriaz ——— 


turbine Kaplan 
turbine elicoidale | m: 


turbine bulb + =r zi 


N [-] 


Fig. 3.7. — Clasificarea turbomaşinilor hidraulice în funcţie de turația specifică (3.43) 
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Dacă nu se cunoaşte debitul O, ci se cunoaşte puterea P a turbomaşinii hidraulice, se 


recomandă utilizarea turaţiei specifice exprimată în funcţie de putere” [39; 116]: 


O np 
p? (sH) 


Acest parametru rămâne adimensional, turația n fiind exprimată în [Hz], puterea P în 


Np (3.45) 


[W], sarcina maşinii hidraulice H în [m], accelerația gravitațională în [m/s°], iar 
densitatea fluidului, p , în [kg/m°]. 
Turaţia specifică exprimată în funcție de putere Mp (3.45), diferă ca valoare de 


turația specifică M (3.43), definită în funcție de debit, datorită randamentului 
maşinii hidraulice, astfel: 
> pentru turbopompe, exprimând puterea P din (3.44) prin formula (3.9), se obțin 


următoarele relații de legătură între parametrii adimensionali definiţi în (3.43) şi (3.45): 


A pu aaa sau N = Np+/n < Np, (3.46) 


Ta 


unde n este randamentul pompei; 


> pentru turbine, exprimând puterea P din (3.45) prin formula (3.29), se obţin 


următoarele relații de legătură între parametrii adimensionali definiți în (3.43) şi (3.45): 


Np = Nin, sau ile is a, (3.47) 


n 


unde m este randamentul turbinei. 


Deoarece toți parametrii globali ai unei turbomaşini hidraulice pot fi reduși la criteriul 
adimensional (3.43) al turației specifice, nu este surprinzător faptul că tipurile 
constructive similare de maşini hidraulice (a căror geometrie a evoluat mult de-a lungul 
timpului) se regăsesc grupate pentru valori relativ apropiate ale acestui parametru N 
(vezi figura 3.7 şi tabelul 3.1). 

Tabelul 3.1. nu acoperă toate tipurile de turbine hidraulice abordate în această lucrare. 
Se menționează cu nu sunt disponibile date pertinente care să permită calcularea 
valorilor turaţiei specifice N aferente microturbinelor Kaplan, turbinelor semi-Kaplan, 


turbinelor Straflo, respectiv turbinelor axiale tubulare de tip S. Se presupune însă că: 


* Denumită în limba engleză: power specific speed. 


114 Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice 


e pentru microturbine Kaplan, pot fi folosite valorile mai mari ale lui N, 
corespunzătoare turbinelor Kaplan în tabelul 3.1 (microturbinele având randamente mai 
scăzute decât turbinele cu gabarit mare); 

e valorile lui N aferente turbinelor semi-Kaplan pot fi aproximate cu cele ale 
turbinelor elicoidale (având acelaşi tip de curbă de randament, ascuţită, datorită 
simplului reglaj); 

e valorile lui N aferente turbinelor Straflo pot fi aproximate cu cele ale turbinei bulb; 

e în ceea ce priveşte turbinele axiale cu tubulatura în formă de S, se precizează că 
acestea au gabarit redus şi randamente mai scăzute decât celelalte tipuri de turbine 
hidraulice axiale; se poate estima că aceste turbine au limita maximă a turației specifice 
în jurul valorii N = 6 (adică mai mare decât cea a turbinelor bulb, dar mai mică decât 
cea a pompelor axiale, având în vedere faptul că randamentul pompelor este mai mic 


decât cel al turbinelor). 


Tabelul 3.1. — Plaja de variaţie” a turaţiei specifice (3.43) 
pentru turbomaşinile hidraulice 


Tipul maşinii Turaţia specifică 
hidraulice N|-] 

pompe centrifuge 0,19 + 1,24 
pompe diagonale 1,24 + 2,73 
pompe axiale 2,73 + 6,15 
turbine Pelton 0,034 + 0,422 
turbine Turgo 0,137 + 0,211 

| turbine Bánki |  0226+34 | 
turbine Francis 0,082 + 2,97 
turbine Dériaz 0,897 + 2,81 

| turbine Kaplan | 1834+595 | 
turbine elicoidale 2,27 + 5 63 


$ Valorile prezentate sunt aproximative. Au fost obţinute în urma sintetizării datelor disponibile 
în bibliografia listată. Plajele de valori ale turaţiei specifice corespunzătoare turbopompelor 
sunt cele furnizate de Brennen [17]. Plaje restrânse de valori ale turaţiei specifice (3.43) 
corespunzătoare turbinelor au fost furnizate de [17], respectiv, sub forma (3.45), de Dixon 
[39]. În literatură, pentru turbinele hidraulice datele sunt prezentate sub forma mai multor 
parametri adimensionali sau dimesnionali din categoria turaţiei specifice (3.43), sau a celei în 
funcție de putere (3.45), legate prin relaţii de forma (3.47), unde randamentul turbinelor s-a 
ales cu valoarea maximă a punctului optim de funcționare. 


cap.3. Generalităţi asupra maşinilor hidraulice 115 


În concluzie, în proiectarea turbomaşinilor sau, în general, în studiul turbomaşinilor, se 
recomandă utilizarea turaţiei specifice M (3.43), deoarece este aplicabilă la toate 
turbomaşinile hidraulice (fiind exprimată în funcție de debit, nu conţine randamentul, 
deci are aceeaşi formă indiferent de tipul maşinii) şi permite clasificarea unitară a 


turbopompelor şi turbinelor hidraulice, ca în figura 3.7. 


Pentru caracterizarea condiţiilor în care apare cavitaţia în secțiunea de joasă 
presiune de la intrarea în pompe, respectiv de la ieşirea din turbine, se defineşte un 
parametru adimensional de cavitaţie, similar ca formă cu parametrul din relația 
(3.43). Acest parametru de cavitaţie este denumit turație specifică la aspirație“, este 


notat Nç şi este exprimat prin relația: 


1/2 
Ne = a (3.48) 
(Hc) 


unde Hç, în [m], reprezintă energia potențială de presiune suplimentară raportată la 
greutate, necesară în secțiunea de joasă presiune a maşinii hidraulice, peste nivelul 
piezometric dat de presiunea de vaporizare a fluidului p,/pg , astfel încât să nu apară 
cavitația. Termenul Hç va fi denumit înălţime de referință pentru cavitație, fiind 


definit ca diferență între presiunea absolută din secțiunea de joasă presiune (secțiunea 
unde apare cavitația, diferită de secțiunea de referință a maşinii) şi presiunea de 


vaporizare, divizată cu pg. Pentru turbopompe, secțiunea de joasă presiune este la 


aspirație, iar Hç are expresia: 


eee a 0 (3.49) 


PE 


pentru turbine hidraulice, secțiunea de joasă presiune este la refulare, iar Hç are 
expresia: 


n Pabsp — Py 
Pg 


Ho (3.50) 


Din experimente a rezultat că incipienţa cavitaţională apare la o valoare aproximativ 


constantă a turației specifice la aspirație, valoare egală cu Wc =3 pentru toate 


6 Denumit în limba engleză: suction specific speed. 
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turbopompele proiectate să reziste cavitaţiei, respectiv la o valoare aproximativ 


constantă, egală cu Nc =4 pentru toate turbinele hidraulice proiectate să reziste 


cavitaţiei. Aceasta se datorează faptului că geometria palelor rotorice în secţiunea de 
joasă presiune este similară la pompe, respectiv similară la turbine, iar această 


geometrie influenţează condițiile de apariţie a cavitaţiei. 


Pentru caracterizarea condițiilor în care apare cavitaţia la ieşirea din turbine, se 
utilizează pe scară largă coeficientul lui Thoma, notat o. Coeficientul de cavitaţie al 
lui Thoma este un termen adimensional, care caracterizează condițiile de cavitaţie în 
care funcționează turbina hidraulică. Acesta este exprimat ca raport între energia 
specifică pozitivă netă în secţiunea de joasă presiune şi energia hidraulică specifică 


E = gH a turbinei. 


3.4. Ecuația fundamentală a turbomaşinilor hidraulice 


O ecuaţie determinată analitic, care să permită trasarea caracteristicii energetice a unei 
turbomaşini hidraulice, nu se poate obţine în situația reală, parametrii care intervin în 
aceasta fiind prea numeroşi şi greu cuantificabili din punctul de vedere al aparatului 
matematic. Cu toate acestea, impunând anumite simplificări modelului de curgere al 
fluidului printre palele unei turbopompe sau turbine hidraulice, se poate obţine o relație 
aproximativă, care să permită extragerea unor informaţii semnificative pentru 
înțelegerea fenomenului. 

Simplificările aduse modelului de curgere al fluidului printre palele turbomaşinii sunt: 
1) Fluidul este considerat perfect, lipsit de vâscozitate; 

2) Rotorul este considerat ca având un număr infinit de pale, ceea ce revine la a 
considera distanțele dintre două pale succesive foarte mici şi, în consecinţă, traiectoria 
fiecărei particule fluide urmăreşte exact forma palei, iar greutatea fluidului cuprins între 
două pale succesive se poate neglija; 

3) Palele rotorului sunt considerate suprafețe geometrice lipsite de grosime, ceea ce 
face ca întreaga suprafață de aspirație, precum şi întreaga suprafață de refulare a 


rotorului să reprezinte secţiunile de trecere ale fluidului. 
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Mişcarea unei particule fluide printre palele rotorului poate fi descompusă în două 
componente distincte: o mişcare relativă cu viteza w (numită viteză relativă) între 
aspiraţia şi refularea rotorului, dată de existenţa unui gradient de presiune între aceste 
două zone, respectiv o mişcare de rotaţie (de transport), cu viteza tangențială u = or 
(numită viteză de transport, unde r este vectorul de poziţie al particulei față de axa de 
rotație a rotorului, iar œ este viteza unghiulară a rotorului), dată de mişcarea palelor 
rotorului (vezi figura 3.8 pentru turbopompe şi figura 3.9 pentru turbine hidraulice). 

Viteza relativă w şi viteaza de transport u se compun pentru a obţine viteza absolută (v) 
a unei particule fluide prin rotorul turbomaşinii, aceasta corespunzând mişcării 


absolute a fluidului. 


În figurile 3.8.a şi 3.9.a, sunt prezentate secţiuni prin rotoarele unei maşini centrifugale, 
respectiv radial-axiale, obținute prin secționarea rotorului cu un plan perpendicular pe 
axa rotorului. În figurile 3.8.b şi 3.9.b, sunt prezentate desfăşurat secţiuni cilindrice ale 
rotoarelor unor maşini axiale, obținute prin intersectarea rotorului cu un cilindru, a cărui 
înălțime este paralelă cu axa rotorului; planul de intersecție este apoi tăiat pe o 


generatoare verticală, pentru a fi desfăşurat în planul foii. 


Reprezentarea grafică a compunerii vitezelor, 

v=w+u, (3.51) 
se numeşte triunghi de viteze (figura 3.10). 
Punctul de intrare în palele rotorului maşinii hidraulice se notează cu 1, iar punctul de 
ieşire se notează cu 2. Vitezele reprezentate în aceste puncte vor avea indicele 
corespunzător punctului respectiv (vezi figurile 3.8, 3.9 şi 3.10). 
În triunghiurile de viteze, proiecţiile vitezei absolute (sau relative) pe direcţie axială se 


numesc viteze meridiane, se notează v„ şi se definesc prin raportul dintre debitul 


volumic Q şi aria secțiunii de trecere de la intrarea”, respectiv de la ieşirea“ din rotor. 


7 dacă pala rotorică are grosime finită, această viteză se determină în vecinătatea amonte a 
intrării, imediat înainte de punctul 1 

8 dacă pala rotorică are grosime finită, această viteză se determină în vecinătatea aval a ieşirii, 
imediat după punctul 2 
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(b) 


Fig. 3.8. — Schematizarea rotorului unei turbopompe, cu reprezentarea vitezelor: 
(a) rotor de pompă centrifugă; (b) rotor de pompă axială 
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(b) 


Fig. 3.9. — Schematizarea rotorului unei turbine hidraulice, cu reprezentarea vitezelor: 
(a) rotor de turbină radial-axială Francis; (b) rotor de turbină axială 
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Yi = Val 


(a) 


(b) 


(c) 


(d) 


Fig. 3.10. — Diferite tipuri de triunghiuri de viteze, pentru diferite rotoare de maşini 
hidraulice: (a) cazul pompei centrifuge; (b) cazul pompei axiale; 
(c) cazul turbinei Francis; (4) cazul turbinei axiale 


Proiecţia vitezei absolute pe direcție tangențială (pe direcţia vitezei de transport u) se 


notează v. După cum se va demonstra ulterior, rotorul este preferabil să fie proiectat 


cap.3. Generalităţi asupra maşinilor hidraulice 121 


adoptând ipoteza anulării componentei v, la intrarea în rotorul pompei (intrare 


0) 


ortogonală în rotorul pompei, vo = 0), respectiv la ieşirea din rotorul turbinei (ieşire 


ortogonală din rotorul turbinei, v 0). 


p2 7 
Datorită faptului că prin intersectarea rotorului axial cu un cilindru, atât punctul de 
intrare 1, cât şi cel de ieşire 2, se află la aceeaşi rază (raza cilindrului), rezultă că în 
cazul rotoarelor axiale, viteza de transport este constantă între intrare şi ieşire, 


u; = up, într-o secţiune de calcul situată la raza r. Mai mult, în cazul rotoarelor axiale, 
viteza meridiană are aceeaşi valoare la intrare şi la ieşire, v] =Vm3 = Vm» deoarece 


secţiunea de trecere a fluidului, perpendiculară pe axa maşinii, are aceeaşi arie” la 
intrarea în rotor şi la ieşirea din rotor. 

În fine, în cazul rotoarelor axiale a fost reprezentat şi triunghiul de viteze de la infinit 
(vitezele având indicele œ), un triunghi de viteze de referință în proiectarea rotorului 
axial (triunghi haşurat cu gri în figurile 3.10.b şi 3.10.d). Acestuia îi corespunde o 
componentă tangențială a vitezei absolute egală cu jumătate din cea din punctul 2 la 
pompe, respectiv din punctul 1 la turbine. 

În cazul pompelor centrifuge, sau turbinelor Francis, triunghiurile de viteze de la 
intrare, respectiv de la ieşire diferă mult. Mai exact, vitezele de transport diferă mult 
între punctul 1 şi punctul 2, deoarece sunt situate la raze (mult) diferite. Vitezele 
meridiane diferă şi ele, deoarece diferă ariile secţiunilor de intrare, respectiv de ieşire. În 
consecinţă, diferă şi vitezele relative între punctele de calcul. 

În cadrul unui triunghi de viteze, se notează cu a (în grade) unghiul dintre viteza 
absolută v şi viteza de transport u. Condiţia de intrare ortogonală în rotorul pompei 


se traduce prin a, =0, respectiv condiţia de ieşire ortogonală din rotorul turbinei se 
traduce prin a» =0. Se notează cu B (în grade) unghiul dintre viteza relativă w şi 


viteza de transport u. 


Chiar cu observaţiile anterioare, triunghiurile de viteze din figura 3.10 nu diferă 


fundamental, iar ecuația fundamentală a turbomaşinilor pe care o vom determina este 


” dacă pala rotorică are grosime finită, are aceeaşi arie imediat amonte de intrarea în rotor şi 
imediat aval de ieşirea din rotor (aria dintre pale fiind mai mică, datorită grosimii palelor) 
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oarecum aceeaşi!”, atât pentru maşini centrifugale/ radial-axiale, cât şi pentru maşini 
axiale. Singura diferenţă, care nu afectează forma ecuaţiei, este aceea legată de viteza de 
transport, care este constantă la rotoarele axiale, respectiv diferită la celelalte rotoare, 
între intrare şi ieşire. Între triunghiurile de viteze aferente pompelor centrifuge şi 
turbinelor Francis, respectiv între cele aferente pompelor axiale şi turbinelor axiale, nu 
există diferenţe majore, înafara sensului de parcurgere al rotorului de către particulele 


fluide. 


În continuare, vom determina ecuaţia fundamentală pentru cazul pompelor 
centrifuge şi vom prezenta pe scurt forma acesteia pentru cazul turbinelor, demonstrația 
fiind identică. 

Pentru cazul pompelor centrifuge, să considerăm un volum de fluid V, cuprins între 
două pale rotorice succesive şi să notăm cu indicele 1 secțiunea de intrare a fluidului în 


rotor, respectiv cu indicele 2 secțiunea de ieşire a fluidului din rotor (vezi figura 3.8.a). 
Forţele care acţionează asupra acestui volum de fluid sunt: forța de greutate G , forţele 


de presiune la intrarea şi la ieşirea dintre palele rotorului, F Pi respectiv F p3 forțele de 


impuls la intrarea şi la ieşirea dintre palele rotorului, A respectiv Í; 2 ŞI reacţiunea 


pereţilor solizi, R. Revenind la ipotezele simplificatoare enunțate, două dintre aceste 


forțe sunt considerate nule, anume G (fluid fără greutate) şi R (fluid perfect). De 
asemenea, forțele de presiune, deşi nenule, sunt orientate normal pe secțiunea de intrare 
şi pe cea de ieşire, adică sunt pe direcţie radială. Deci forțele de presiune nu dau 
moment faţă de axa rotorului (în cazul maşinilor axiale, aceste forțe sunt paralele cu axa 
şi de asemenea, nu dau moment față de axă). 

În consecință, singurele forţe care dau moment față de axa rotorului sunt forțele de 
impuls, cu direcția şi sensul date de vitezele absolute, v, la intrarea în rotor şi v, la 


ieşirea din rotor. Diferenţa de moment, care apare între secțiunea de intrare şi secțiunea 


de ieşire a fluidului din rotor, reprezintă momentul la arbore, M , pe care trebuie să-l 


furnizeze maşina hidraulică. Cu alte cuvinte, 


I xi xi =M. (3.52) 


1 cu excepţia unor semne şi a modului de includere a randamentelor hidraulice în cazul 


fluidului real 
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Forţele de impuls sunt de forma T =ßB pQ 7. Considerând mişcarea în rotor turbulentă, 
putem aproxima fB=1, iar produsul vectorial dintre forța de impuls şi raza de poziţie 
devine: 

I xF = I-rsin(ș,1)= po vrsin(90-a), (3.53) 
astfel momentul furnizat de maşina hidraulică rezultă: 

M = pO vor cosa, —pPOvwn cosa . (3.54) 
În continuare, prin multiplicare cu viteza unghiulară œ a rotorului şi introducând 
expresia de definiție a vitezei de transport u = œr , obținem: 

Mo = pO vu, cosa, — pO vu cos. (3.55) 
Produsul Mo reprezintă, conform relației (3.11), puterea P cedată de maşina hidraulică 


curentului de fluid, care poate fi scrisă aici în funcție de debitul O şi de înălțimea de 


pompare teoretică în ipoteza numărului infinit de pale H,, sub forma: 
Mo = pgOH,,. (3.56) 
Cu aceasta, relaţia (3.55) devine: 
POH o = pO(vzu, cosa, -vu cosa ), (3.57) 
sau 
Hio = PE COSA — UV] COSA, ) = A U2Vo, Uo] ) (3.58) 
g & 


care poartă numele de ecuația fundamentală a turbopompelor, în unghiuri. 

Se poate observa că, pentru ca înălțimea de pompare teoretică să fie maximă, cel de-al 
doilea termen din membrul drept al ecuației turbomaşionilor trebuie să se anuleze, 
adică: cosaj =0, deci a, =90°, ceea ce înseamnă o componentă tangențială nulă a 


vitezei absolute: vo, =0. Această condiție corespunde intrării ortogonale în 


turbopompă (aşa cum s-a considerat deja în figurile 3.8.a şi 3.10.a), iar ecuaţia 
fundamentală a turbomaşinilor devine: 


UV 


1 
H, =—uv cosa) = — 2, (3.59) 
& 


too 


ALY 


unde H,„ reprezintă înălțimea de pompare teoretică maximă, în ipoteza numărului 


infinit de pale. 
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Unghiul a, reprezintă unghiul dintre viteza absolută v şi viteza de transport u, deci 
apare numai în timpul funcționării turbomaşinii şi nu poate fi măsurat. Totuşi, o valoare 
a, =90* nu se poate obține decât pentru valori B4 <90* (vezi figurile 3.8.a şi 3.10.a). 
Unghiul B; este un unghi constructiv, care poate fi măsurat: este unghiul dintre tangenta 


la pală şi tangenta la cercul cu originea în axa rotorului (vezi figura 3.8.a). 


Se defineşte lărgimea canalului rotoric, drept cea mai scurtă distanţă dintre două pale 
rotorice adiacente. De exemplu, b este lărgimea aspiraţiei la intrarea în rotorul maşinii 
hidraulice, respectiv b, este lărgimea refulării la ieşirea din rotorul maşinii hidraulice!!. 
În cazul în care a, = 90%, debitul care străbate rotorul poate fi exprimat, cu ecuaţia de 
continuitate, sub forma: 

O =v; nDibi» (3.60) 


unde D, este diametrul rotorului în secțiunea de intrare. Viteza de transport la intrare 


; D 
are expresia: u = o. (3.61) 


Tangenta unghiului B; poate fi calculată ca: 
v 
tgp, =. (3.62) 
1 
Introducând în relația (3.62) expresia lui v, în funcţie de debit, respectiv de mărimile 


geoemtrice ale rotorului la intrare din (3.60) şi înlocuind expresia vitezei de transport 


din (3.61), se obţine: 


O 2 
te, = —, 3.63 
shi nD,b, OD, ( ) 
sau 
Q 
tgß = ; (3.64) 
! n’ Dibin 


unde n este turația măsurată în |rot/s], sau [Hz], definită prin (3.14). Formula (3.64) este 


practică pentru calculul unghiului f, în funcţie de debit, turație şi de dimensiunile 


1l In standardul internațional CEI 60193 (1999-11) [158], această mărime este notată cu a (de 
exemplu, a, pentru lărgimea aspiraţiei la rotorul de pompă şi a» pentru lărgimea refulării la 
rotorul de pompă). 
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geometrice ale rotorului (diametrul rotorului şi lărgimea canalului rotoric) la aspirația 
pompei. 

Dependenţa înălțimii de pompare teoretice maxime în ipoteza numărului infinit de pale 
H, în funcţie de debitul O vehiculat prin maşina hidraulică nu apare explicit în ecuaţia 
fundamentală a turbomaşinilor (3.59). Totuşi, ea poate fi cuantificată, ţinând seama de 
faptul că debitul care tranzitează maşina poate fi exprimat funcţie de viteza meridiană 
(înălțimea triunghiului vitezelor din figura 3.10) şi de dimensiunile rotorului: D3, 
diametrul exterior al rotorului (diametrul din secţiunea de ieşire a pompei) şi lărgimea 


canalului rotoric b, la ieşire, astfel: 


de unde rezultă viteza meridiană la ieşire: 
Q 
vaz l 3.66 
i nD b, ( ) 


Pe de altă parte, produsul v cosa, (vezi figura 3.10), notat vg „> este dat de relația: 


i.. (3.67) 
te 2 


Cu aceste notații, înălțimea de pompare teoretică maximă în ipoteza numărului 


Voz = o) COS Q2 =u 


infinit de pale (3.59) devine succesiv: 
uV V 
Ba 2 292 = (15) (u m2 )- Uun (u Q l | (3.68) 
g g tgp2) g Db tgp» 


În planul de coordonate {0,H y, ecuația H,, = H, (Q) definită prin (3.68) este o 


dreaptă înclinată, care scade cu creşterea debitului (figura 3.11). 
Ecuația fundamentală a turbopompelor (3.58) poate fi scrisă şi altfel, prin eliminarea 
unghiurilor a. Pentru aceasta, se foloseşte teorema lui Pitagora generalizată scrisă în 


triunghiurile de viteze (vezi figura 3.10.a), astfel: 


w? =u? +v? —2uvcosa.. (3.69) 


Cu (3.69), ecuația (3.58) devine: 


2 2 > e AED. 
_ Ul u3., Y2 wip Mi w2 


Has 
w a 2g 2g 


! (3.70) 


care reprezintă ecuația fundamentală a turbopompelor, în viteze. 
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Renunţând succesiv la ipotezele simplificatoare adoptate la începutul acestui paragraf, 
se poate ajunge la dependenţa reală H = H (0) a înălțimii de pompare H în funcţie de 
debitul O, astfel: 

> Existenţa unui număr finit de pale face ca distanţele dintre pale să fie semnificative 
şi duce la apariţia locală a unor zone de recirculare în interiorul rotorului. Cu alte 
cuvinte, traiectoria particulelor fluide nu urmăreşte în totalitate geometria palelor. Acest 


fenomen reduce înălțimea teoretică de pompare H, proporțional cu O, rezultând o 


variație H, = H, (0) a cărei reprezentare grafică este o dreaptă (figura 3.11). 


Bible din soc i 
(palè cu grosime) : 


î na s:5 m-a ao aeela e mos. aia ein aia Enea aia so a o aieia ad o sase aa e Poe aa e aa ap ae nene n ones să mă ana saa 


10 : i : : : : > : A 
0 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008 0.009 0.01 
O [mls] 


Fig. 3.11. — Dependenţa reală a înălțimii de pompare în funcție de debit, 
denumită caracteristica de sarcină a pompei centrifuge H = H (0) 


> În cazul fluidului real apar, în mod evident, pierderi hidraulice de sarcină pe traseul 


ga NES Pe . 2 
rotorului, iar acestea reduc înălțimea teoretică de pompare proporțional cu Q^. 
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> Faptul că palele nu sunt suprafeţe geometrice, ci au o grosime, duce la diminuarea 
secțiunilor de curgere ale fluidului prin rotor (nu este disponibilă toată secțiunea nD b 
pentru trecerea fluidului) şi corespunzător, duce la o micşorare a debitului, care implică 
modificarea triunghiurilor teoretice de viteze (din figura 3.10.a). Acest factor, denumit 
pierderi din şoc, reduce înălțimea teoretică de pompare proporțional cu o? : 

Toate aceste fenomene duc la forma caracteristicii energetice a turbopompelor, 


H =H (0), numită şi caracteristică de sarcină, reprezentată grafic în figura 3.11. 


Dacă se consideră un rotor cu număr finit de pale, de grosime finită, iar fluidul se 


consideră vâscos, atunci ecuaţia fundamentală a turbopompelor se scrie: 


H 1 1 
= — (uzv COS 05 — UV COS o, )= —\ uV = uV A (3.71) 
Nn g A ja ) 
respectiv 
H u-u? v-v w -u 
= 1 242 l4 1—2, (3.72) 
Ny 2g 2g 2g 


unde H este înălțimea de pompare, iar n, este randamentul hidraulic, care ține seama 
de disipațiile datorate fenomenelor reale care apar în rotor. 

Trebuie menționat faptul că, deşi din relația (3.68), aparent, înălțimea de pompare 
teoretică ar rezulta mai mare în cazul unui unghi B, > 90°, măsurătorile au demonstrat 
că, în astfel de cazuri, pierderile de sarcină prin rotor cresc foarte mult, ducând la valori 
mai mici ale înălțimii de pompare H. Din acest motiv, pompele se construiesc cu 
unghiuri B <90*, pentru care, caracteristica energetică reală prezintă înălțimi de 


pompare maxime. 


În cazul turbinelor hidraulice, se menţine notația 1 pentru secţiunea de intrare a 
fluidului în rotor şi 2 pentru secțiunea de ieşire a fluidului din rotor (vezi figura 3.9.a 
pentru turbine Francis). Puterea turbinei, adică puterea (utilă) transmisă de curentul de 
fluid rotorului turbinei are expresia: 


A (3.73) 


P = Mo = pol Uo — UV 
iar puterea hidraulică P, este puterea hidraulică disponibilă la intrarea în turbină 


(puterea consumată). Disipaţiile de putere din turbină reprezintă diferenţa dintre P, şi 
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P, fund valabilă relația (3.29): P = P, n=pgQHn, unde H este căderea netă şi m este 


randamentul turbinei. Turbinele hidraulice au însă gabarit mare, iar disipaţiile datorate 
pierderilor de sarcină hidraulică din rotor sunt mult mai mari decât suma dintre 
disipaţiile datorate pierderilor mecanice din lagăre şi din sistemul de etanşare a 
arborelui, respectiv disipaţiile datorate pierderilor volumice. Astfel, se poate face 


aproximația n = m, unde n, este randamentul hidraulic. Rezultă astfel P = peOHm,,, 


care prin înlocuire în (3.71), va conduce la ecuaţia fundamentală a turbinelor, în 


unghiuri: 
| 1 
H n; =— (uv cosa; -uzv cosa, )= 2 UVoj —U2Vo, ). (3.74) 
E&E E&E 


Ecuatia fundamentală a turbinelor, în viteze se scrie: 


Di, 2 DD 2 2 
uj —uU2 ji -72 P 


Hn, = 
U 2g 2g 2g 


(3.75) 


Dacă se consideră ieşirea ortogonală din turbină (aşa cum s-a considerat deja în 
figurile 3.9.a şi 3.10.c), se obține căderea netă maximă a turbinei: 
uv 


PL (3.76) 
g 


1 
Hy meN cos OU, = 


2 
2 ; ; i ; uf —u 
În cazul maşinilor hidraulice axiale (pompe sau turbine), dispare termenul 4—2 


din ecuația fundamentală a turbomaşinilor (3.72), respectiv (3.75). 


3.5. Alte principii de funcţionare 


3.5.1. Principiul de funcţionare al pompelor volumice 


După cum s-a menţionat anterior, maşinile volumice sunt maşini hidraulice care 
realizează transferul unor volume egale de fluid la intervale egale de timp între 
secțiunea de aspirație şi cea de refulare a pompei. Pentru a determina dependenţa de 


timp a debitului pompat să considerăm un cilindru de diametru D al cărui piston este 
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acționat de un mecanism bielă-manivelă, cu lungimea bielei b şi lungimea manivelei r, 


în mişcare de rotaţie cu viteza unghiulară œ constantă (vezi figura 3.12). 


Fig. 3.12. — Schema unei pompe volumice 


Cursa orizontală a pistonului se desfăşoară între limitele: a = 0, adică x=0 şi a=m 
adică x = 2r cu mențiunea că pentru ungiuri a cuprinse între 0 şi m are loc aspiraţia, 
iar pentru unghiuri a cuprinse între n şi 2n are loc refularea. Rezultă în mod evident 
că debitul pompat (refulat) apare periodic, iar valoarea debitului mediu este dată de 
raportul între volumul cilindrului şi perioada de rotație a manivelei (după o perioadă, 


mişcarea se repetă identic), astfel: 


nD? 2T Dor 
2. -| A er) (2) y (3.77) 


O poziție intermediară a pistonului (ca cea prezentată în figura 3.12) poate fi definită de 


coordonata x a acestuia (cu mențiunea că pentru valori pozitive ale lui x are loc 
aspirația, iar pentru valori negative, refularea), sub forma: 

x =b+r-(rcosa+bcosf), (3.78) 
sau rearanjând termenii: 


x = r(l-— cosa)+ b(l—cosf) (3.79) 
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Între unghiul a, unghiul B şi lungimile elementelor care formează mecanismul bielă 


manivelă, există relaţia: 


rsin a = bsinß (3.80) 


şi ținând seama de faptul că cosf=+l-sin2B, se obţine valoarea cosinusului 


unghiului B astfel: 


2 
cosß = -(7) sinal . (3.81) 


Binomul din ecuația (3.81) poate fi descompus folosind regula lui Newton, sub forma: 


2 1/2 2 4 
r . 2 l/r . 2 lfr 4 
1-]|—] sina =1-—]|—] sin a--—|—| sin a+... (3.82) 
b 2\b 8b 


In continuare, vom păstra numai primii doi termeni din această descompunere şi vom 
neglija ceilalți termeni, care au amplitudinile mult mai mici. Introducând rezultatul 
astfel obținut în ecuaţia (3.79), determinăm variația deplasării pistonului în funcție de 


dimensiunile geometrice ale mecanismului bielă-manivelă şi unghiul a: 
x =r| 1-cosa +- sin? a l. (3.83) 
2b 


Deoarece mişcarea manivelei este circulară, unghiul œ poate fi definit ca produsul 
dintre viteza unghiulară œ şi timpul în care se desfăşoară mişcarea. Cu aceste 


considerente, relația (3.83) devine: 
E 9 
soro cosor+ Z sin o) (3.84) 


Viteza de deplasare a pistonului v, se calculează ca derivata în raport cu timpul a 


P 


deplasării x a acestuia, astfel: 


Vp sU Lay snort Z 2sinorcosor] -or[snor+Zsin2or], (3.85) 
dt 2b 2b 


iar debitul rezultă: 


nD? 3 En 
=——or|sinoźt+—sin2ot |, 3.86 
2- i! 2b ) (489) 


cu menţiunea că valorile debitelor pompate corespund valorilor negative ale debitelor 


date de relaţia (3.86). 
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Fig. 3.13. — Variația debitului pompat pentru cazul: (a) unui piston cu simplu efect (cu o 
singură față activă); (b) unui piston cu dublu efect (cu două fețe active) 


În figura 3.13 au fost reprezentate variațiile în timp ale celor doi termeni periodici care 
apar în relația (3.86), precum şi variația debitului pompat, atât pentru cazul unui piston 
cu simplu efect (cu o singură față activă), cât şi pentru un piston cu dublu efect (cu 
două fețe active). Liniile continue orizontale reprezintă valorile debitelor medii Q, 
pentru cele două cazuri considerate. Se poate observa cu uşurinţă că, în cel de-al doilea 
caz (figura 3.13.b), se obţine o valoare mai mare a debitului mediu, o continuitate mai 


mare a pompării şi o uniformizare mai mare a debitului pompat. 


3.5.2. Principiul de funcţionare al turbinei Pelton 


Turbinele Pelton funcționează pe principiul impactului dintre un jet de fluid şi cupele 
(palele) rotorului. Ele sunt în general folosite în amenajări hidroenergetice care dispun 


de căderi mari şi debite reduse (vezi paragraful $5.3.2). 
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Să considerăm un jet de fluid incompresibil în atmosferă, care generează o reacțiune R 
din partea unei pene triunghiulare (de forma unui triunghi isoscel, cu unghiul la vârf 


20 ), amplasate în axa jetului (figura 3.14). 


Fig. 3.14. — Jet de fluid incompresibil acţionând asupra unei 
pene cu secțiune triunghiulară 
Să separăm din curgere un volum V de fluid şi să aplicăm teorema impulsului (1.49): 
În =Fat+ Fo +G+R. (3.87) 
Proiectând această relaţie vectorială pe axa orizontală a jetului, considerând direcția 
pozitivă de la pană către fluid şi ţinând seama de faptul că mişcarea se desfăşoară la 


presiune atmosferică, adică presiunile relative sunt nule, p; = p) =0, se obține: 
-2BpSvcosa+BpOv=R, (3.88) 


sau R=BpO vl- cosa). (3.89) 
Analizând acest rezultat, se observă că reacţiunea este maximă atunci când (1-cosa) 


are valoarea maximă, deci când cosa = —l, ceea ce revine la a =180*. Acest rezultat 
confirmă faptul că forma cupelor rotorului de turbină Pelton (figura 3.15) duce la 


obţinerea unei forţe de reacțiune maxime. 
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Fig. 3.15. — Secţiune prin cupa unei turbine Pelton 


În continuare, pentru a cuantifica puterea pe care o poate prelua un rotor de turbină 
Pelton de la un jet de fluid, să rescriem relația (3.89) determinată pentru reacțiune numai 


în funcție de viteză (notăm cu A aria secţiunii jetului incident): 
R =ßBpA(l-cosa)v?. (3.90) 
Pentru a obține relația (3.90), am presupus pana triunghiulară fixă, iar v reprezenta 


viteza fluidului în jetul incident. Cu alte cuvinte, viteza v reprezintă viteza relativă 


dintre fluidul din jet şi cupa turbinei. 


Fig. 3.16. — Funcționarea rotorului de turbină Pelton 


În realitate, rotorul de rază!? r al turbinei se roteşte în jurul axului cu viteza unghiulară 


o (figura 3.16). Dacă considerăm viteza fluidului în jet v = Q/A, atunci viteza relativă 


' Diametrul caracteristic al rotorului de turbină Pelton este notat D,, şi reprezintă diametrul 


tangent la axa jetului de apă. Deci, în cadrul demonstraţiei, r = 0,5D oyt- 
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dintre fluidul din jet şi cupa turbinei devine v-or), valoare care trebuie introdusă în 


expresia reacţiunii (3.90): 


R=BpA(l-cosahv-orY. (3.91) 
Momentul la axa turbinei se poate scrie: 

M =r R=BpAl(l-cosa)v-or)r, (3.92) 
iar puterea turbinei rezultă: 

P = Mo =ß p4 (1 -cosa (v-œ rřor. (3.93) 


Puterea turbinelor Pelton poate fi mărită prin injectarea mai multor jeturi de fluid, în 


poziţii diferite, tangente la diametrul caracteristic al rotorului, notat D,,, . 


4. POMPE 


4.1. Principalele tipuri constructive de pompe 


4.1.1. Turbopompe 


În continuare vom prezenta, la nivelul elementelor componente principale, câteva dintre 
cele mai uzuale tipuri de turbopompe. Trebuie menţionat că există foarte multe variante 
constructive de turbopompe, care în mod evident diferă unele de celelalte. După direcția 
curgerii la ieşirea din rotor, turbopompele pot fi centrifuge, diagonale, axiale şi 
tangenţiale. Elementele principale menţionate în continuare se regăsesc la majoritatea 
tipurilor de turbopompe, chiar dacă acestea pot fi diferite ca formă şi proporții, în raport 


cu cele prezentate. 


2 Pompa centrifugă este cel mai utilizat tip de turbopompă (figura 4.1). 


Este caracterizată prin intrarea axială a apei în rotor şi ieşirea radială după schema: 


Principalele elemente componente sunt următoarele (vezi figura 


i> 4.1.b): arborele (1), care transmite mişcarea de la motorul de antrenare 


a é >o 


la rotorul pompei; sistemul de etanşare (2), care împiedică fluidul să 


părăsească carcasa pompei; camera spirală (3), care preia fluidul la ieşirea din rotor şi 
îl vehiculează către flanga de refulare (4); flanşa de aspirație (5); rotorul pompei (6); 
palele rotorice (7), prin intermediul cărora rotorul cedează energie curentului de fluid; 
carcasa pompei (8); blocul de lagăre (9); suportul pompei (10) şi presetupa (11). 

> Pompa centrifugă multietajată este folosită pentru realizarea unor înălțimi de 
pompare relativ mari, la debite relativ mici. Este o pompă compactă, care are în 


componență mai multe rotoare cuplate în serie pe acelaşi ax (figura 4.2). Carcasa 
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pompei este astfel realizată încât să permită fluidului trecerea de la refularea unui rotor, 
la aspiraţia următorului rotor. Fiecare rotor, împreună cu porţiunea aferentă de carcasă şi 
elementele de ghidare ale fluidului (palele statorice) către aspiraţia rotorului următor, 
formează un etaj al pompei. Astfel o pompă multietajată trebuie să conţină un tronson 
de aspirație (pentru admisia fluidului în pompă), un tronson de refulare (pentru 
evacuarea fluidului) şi mai multe etaje cuprinse între cele două tronsoane. Prinderea 


acestor tronsoane se realizează cu ajutorul unor tiranți. 


Fig. 4.2. — Pompa centrifugă multietajată (secţiune longitudinală) 
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Principalele elemente componente ale unei pompe centrifuge multietajate sunt (vezi 
figura 4.2): arborele (1), care transmite mişcarea de la motorul de antrenare la rotoarele 
pompei; tiranții de prindere (2); camera spirală (3); etajul cu flanşă de refulare (4); 
etajul cu flanşă de aspirație (5); rotoarele cuplate în serie pe axul pompei (6); palele 
rotorice (7); carcasa pompei (8) şi palele statorice (9). 

= Pompa cu dublu flux este de asemenea o pompă centrifugă, folosită pentru 
vehicularea unor debite relativ mari, cu înălțimi de pompare relativ mici. Este o pompă 


compactă, al cărei rotor de construcție specială (cu două spații de aspirație şi unul de 


refulare) joacă rolul a două rotoare cuplate în paralel pe acelaşi ax (figura 4.3). 


(a) (b) 
Fig. 4.3. — Pompa cu dublu flux: (a) vedere de ansamblu; (b) secțiune longitudinală 


Pentru a asigura intrarea cât mai uniformă a fluidului în cele două spații de aspirație ale 
rotorului, carcasa pompei este prevăzută în părțile laterale cu două camere spirale de 
aspirație (mai mici ca dimensiuni decât camera spirală de refulare). Principalele 
elemente componente ale acestui tip de pompă sunt (vezi figura 4.3.b): arborele 
pompei (1), care transmite mişcarea de la motorul de antrenare la rotorul de construcție 
specială; sistemele de etanşare (2), care împiedică fluidul să părăsească carcasa pompei; 
camera spirală de refulare (3); flanşa de refulare (4); flanşa de aspirație (5); rotorul 
pompei (6); palele rotorice (7), prin intermediul cărora rotorul cedează energie 


curentului de fluid; carcasa pompei (8), executată din două piese, care se cuplează în 
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plan orizontal, permiţând astfel demontarea uşoară a pompei; blocurile de lagăre (9) şi 


camerele spirale de aspirație (10). 


= Pompa diagonală este o turbopompă caracterizată prin intrarea axială a apei în 
rotor şi ieşirea diagonală după schema următoare: 


e 
A 

i> seamănă cu cele descrise la pompa centrifugă, cu excepția rotorului, care 
N 


Pompele diagonale pot avea arborele în poziție orizontală (componentele 


este de tip diagonal), sau pot avea arborele în poziție verticală. 


În continuare, va fi descrisă o pompă diagonală cu arbore vertical (figura 4.4). 


(a) (b) 


Fig. 4.4. — Pompa diagonală cu arbore vertical: (a) monoetajată, în secțiune 
longitudinală; (b) multietajată (cu 3 etaje), în vedere de ansamblu 
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Principalele elemente componente ale unei pompe diagonale cu arbore vertical, 
monoetajate (figura 4.4.a), sunt: arborele (1) care transmite mişcarea de la motorul de 
antrenare la rotorul pompei; blocul de lagăre cu alunecare (2); carcasa pompei (3), 
corespunzătoare unui etaj; pâlnia (confuzorul) de aspirație (4), piesă specială care 
permite admisia uniformă a lichidului în rotor; rotorul diagonal al pompei (5); palele 
rotorice (6); palele statorice (T), tronsonul drept (8) prin care este refulat lichidul (prin 
spațiul central al acestui tronson trece arborele pompei); tronsonul de cot (9) prin care 
este refulat lichidul (arborele pompei iese prin partea superioară a acestui tronson) şi 
blocul de lagăre de rostogolire (10). Se subliniază faptul că la acest tip de pompă, 
datorită construcției rotorului, mişcarea fluidului la ieşirea din rotor este caracterizată de 
o puternică componentă tangenţială a vitezei, ceea ce duce la o mişcare elicoidală în 
aval de rotor, deci la mărirea drumului parcurs de particulele fluide prin pompă şi prin 
conducta de refulare şi, în consecinţă, la creşterea pierderilor de sarcină în zona de 
refulare. Rolul palelor statorice este, pe de o parte, de a anula cuplul hidraulic existent la 
ieşirea din rotor, astfel încât lichidul să aibă o direcţie axială la ieşirea din stator şi, pe 
de altă parte, de a susține blocul de lagăre de rostogolire, care sunt necesare în 
apropierea rotorului, datorită lungimii mari a arborelui pompei. 

Varianta constructivă multietajată, prezentată în figura 4.4.b, include componentele 
variantei monoetajate, însă între piesele (4) şi (8) există mai multe etaje montate în 
serie: fiecare etaj are un rotor, urmat de un stator. Proiectarea palelor statorice este 


realizată astfel încât să se obţină o intrare fără şoc în palele rotorice ale etajului superior. 


= Pompa axială este o turbomaşină la care atât intrarea fluidului, cât şi ieşirea 
acestuia din rotorul pompei se efectuează axial, după schema: i >> e. 

Elementele componente ale unei pompe axiale cu arbore vertical sunt (vezi figura 
4.5): arborele (1) care asigură transmiterea cuplului motor la rotorul pompei; rotorul 
axial al pompei (2); palele rotorice (3); palele statorice (4), care au acelaşi rol ca şi cele 
ale pompei diagonale cu ax vertical; blocul de lagăre de rostogolire (5); pâlnia 
(confuzorul) de aspirație (6); tronsonul drept (7) prin care este refulat lichidul (prin 
spațiul central al acestui tronson trece arborele pompei); tronsonul de cot (8) prin care 
este refulat lichidul (arborele pompei iese prin partea superioară a acestui tronson) şi 


carcasa pompei (9). 
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În general, toate considerentele prezentate pentru pompele diagonale cu arbore vertical 


se aplică şi pompei axiale. Diferenţa dintre cele două pompe constă numai în forma 


constructivă a rotorului şi statorului. In general, pompele axiale permit vehicularea unor 


debite importante, cu înălțimi de pompare mici, în timp ce pompele diagonale 


vehiculează debite medii, la înălțimi de pompare medii. 


Pompele diagonale şi axiale cu ax vertical nu se pot amorsa şi este necesar ca aspirația 


să fie efectuată cu contrapresiune (înălțimea geometrică de aspirație trebuie să fie 


negativă H sa <0). 


|| 
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Fig. 4.5. — Pompa axială 
cu arbore vertical 


Toate tipurile de turbopompe prezentate în acest 
paragraf pot avea arborele în poziţie verticală sau 
orizontală, exceptând pompa cu dublu flux, care are 
întotdeauna arborele în poziţie orizontală. În 
general, pompele cu arborele vertical sunt folosite 
pentru a aspira lichidul direct din bazine, fără a mai 
exista un circuit de conducte pe partea de aspirație a 
pompei. Faptul că arborele este vertical, permite ca 
lungimea acestuia să fie mult mai mare decât în cazul 
poziționării lui pe orizontală şi, în consecință, aceste 
pompe se montează înecat (sub nivelul suprafeţei 
libere a lichidului din bazinul de aspirație), iar 
motorul de antrenare se află deasupra acestui nivel. 
Pompele cu arbore vertical pot fi însă şi pompe 
submersibile, caz în care atât pompa propriu-zisă, cât 
şi motorul de antrenare al acesteia se află sub nivelul 
suprafeţei libere a lichidului din bazinul de aspirație. 

Indiferent de tipul pompei, toate pompele cu ax 
vertical  nesubmersibile au câteva caracteristici 
generale, cum ar fi: piesa specială profilată de 
aspirație (pâlnie, sau confuzor de aspirație), blocul de 
lagăre de alunecare (care preia greutatea arborelui 


pompei), piesa de cot (care permite ieşirea arborelui 
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din conducta de refulare a pompei şi montarea motorului de antrenare deasupra 
acesteia), respectiv construcția modulară a conductei de refulare, realizată din 
tronsoane drepte (prin spaţiul central al acestora trecând arborele pompei), construcție 
care permite montarea pompei propriu-zise la diferite adâncimi față de motorul de 


antrenare. 


> Pompa cu canal periferic este o turbomaşină de construcție specială (figura 4.6), 
care după direcția curgerii la ieşirea din rotor este considerată a fi o furbomaşină 


tangenţială. 


Fig. 4.6. — Pompa cu canal periferic 


Caracteristic acestei pompe este faptul că particulele fluide, care parcurg traseul dintre 
aspirația şi refularea pompei, trec de mai multe ori printre palele rotorice, căpătând la 
fiecare trecere o anumită cantitate de energie cinetică. Traseul lichidului este marcat în 
secţiunea transversală a pompei (imaginea de sus din figura 4.6). 

Elementele componente ale pompei cu canal periferic sunt: arborele pompei (1); 


rotorul pompei (2); palele rotorice scurte (3), care ocupă parţial canalul periferic! (4); 


1 . z inf 
un canal inelar care înconjoară rotorul 
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aspirația pompei (5); refularea pompei (6) şi carcasa pompei (7). Datorită rotației, 
fluidul este antrenat de către palele rotorice şi este învârtit în secțiunea transversală a 
canalului datorită forțelor centrifuge, aşa cum este ilustrat în imaginea de jos a figurii 
4.6 (secţiunea A-A). Astfel, un şir de perechi de turbioane se deplasează de-a lungul 
canalului inelar şi astfel lichidul este vehiculat de la aspirație, până la refulare. Din 


acest motiv, pompa cu canal periferic este considerată a fi o turbomaşină turbionară. 


4.1.2. Etanşarea turbopompelor 


O problemă deosebită a turbopompelor o constituie etanşarea acestora. Zonele de 


etanşare (A şi B) sunt evidenţiate în figura 4.7. 


$ 


O ca 


Fig. 4.7. — Zonele de etanşare ale unei turbopompe 


La ieşirea din rotor, fluidul posedă o energie mai mare decât cea de la intrare şi, întrucât 
refularea şi aspiraţia nu sunt separate etanş, o parte din fluid tinde să revină în zona de 
aspirație, ocolind rotorul (zona A din figura 4.7). Pe de altă parte, fluidul din zona de 


refulare tinde să părăsească pompa prin spațiul care există între arborele pompei şi 
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carcasa acesteia (zona B din figura 4.7). Pentru obținerea unor randamente cât mai 
bune, cantitățile de fluid recirculat, respectiv pierdut, trebuie să fie minime. Din păcate 
însă, spaţiile care permit recircularea, respectiv scăpările, apar între un organ în 
mişcare al pompei (arborele sau rotorul) şi carcasa acesteia. Sistemele de etanşare sunt 
multiple, toate urmărind în principiu mărirea pierderilor de sarcină pe traseele de 
recirculare, respectiv de scăpări ale fluidului. 

În unele cazuri practice, etanșarea din zona B este foarte importantă (spre exemplu, la 
pompele care vehiculează lichide toxice sau explozive). În continuare, vom prezenta 
două tipuri de etanşări deosebite folosite pentru zona B, cetanşările clasice cu 
presetupă fiind, în general, cunoscute. 

În figura 4.8 este prezentată o etanşare mecanică cu răcire. Pe carcasa pompei (2) este 
montată, în afara de materialul clasic de etanşare (4), o piesă (6) care produce răcirea 
fluidului din acea zonă. Această răcire duce la creşterea coeficientului cinematic de 
vâscozitate a fluidului, mărind astfel coeficienţii de pierderi de sarcină. În afară de acest 
sistem, arborele pompei (1) este prelucrat împreună cu presgarnitura (3), în aşa fel încât 
să creeze un sistem de labirinţi elicoidali (5). Aceşti labirinți sunt construiți astfel încât, 
în timpul funcționării, să tindă să readucă fluidul în interiorul carcasei pompei (bazat pe 


principiul spiralei lui Arhimede). 


Fig. 4.8. — Etanşare mecanică Fig. 4.9. — Etanşare mecanică udată, 
cu răcire cu răcire 


În figura 4.9 este prezentată o etanşare mecanică udată, cu răcire. În plus față de 


elementele prezentate în cadrul etanşării mecanice cu răcire, acest tip de etanşare are 
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prevăzut în interiorul presgarniturii (3) un sistem de injecție (7) a unui fluid sub 
presiune. Presiunea fluidului injectat este mai mare decât presiunea fluidului pompat, 


acesta împiedicând scurgerea fluidului pompat în afara carcasei pompei. 


4.1.3. Pompe volumice 


Principala caracteristică a pompelor volumice este relativa independenţă a debitului față 
de valorile presiunii la aspirația şi mai ales la refularea pompei. Pentru acest tip de 
generatoare hidraulice, debitul este dat de suma volumelor elementare pompate în 
unitatea de timp. 


În figura 4.10 este prezentată pompa cu piston cu simplu efect, iar în figura 4.11 este 


prezentată pompa cu piston cu dublu efect. 


Fig. 4.10. — Pompa cu piston Fig. 4.11. — Pompa cu piston 
cu simplu efect cu dublu efect 


Principalele elemente componente ale acestor pompe sunt: flanşa de aspirație (1); 
Jlanşa de refulare (2); supapa de admisie a lichidului (3); supapa de refulare a 
lichidului (4) şi pistonul pompei (5). 

Spaţiul de aspirație fiind întotdeauna complet separat față de refulare, noțiunea de 
înălțime de pompare nu are sens, în cazul acestor pompe folosindu-se presiunea de 
refulare drept parametru de funcționare. De asemenea, datorită independenţei 


debitului de presiunea de refulare, în aval de pompe, se montează obligatoriu 
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elemente de siguranță la suprapresiune. Trebuie remarcat faptul că debitul vehiculat nu 
este constant în timp (vezi figura 3.13), astfel încât, în general, în aval de pompe se 
montează rezervoare sub presiune, care să realizeze acumularea lichidului şi menţinerea 
acestuia la nivelul de presiune furnizat de pompă, pentru a dispune de un debit constant 


în instalaţiile din aval de rezervorul de acumulare. 


Tot un generator volumic este şi pompa de vid cu inel fluid prezentată în figura 4.12. 
Aceasta vehiculează gaze şi este folosită pentru crearea unei depresiuni în spațiul la care 
este conectată conducta ei de aspirație (în general, această pompă este folosită pentru 
amorsarea altor pompe: depresiunea creată de aceasta face ca lichidul care urmează a fi 


vehiculat de celelalte pompe să inunde rotorul acestora, permiţând astfel pornirea lor). 


Fig. 4.12. — Pompa de vid cu inel fluid 


Principalele elemente componente ale acestei pompe sunt: conducta de aspirație (1); 
conducta de refulare (2); rotorul pompei (3); palele rotorice (4) şi carcasa pompei (5). 
Când pompa nu funcţionează, nivelul lichidului în pompă este nivelul orizontal (6). În 
timpul funcționării, se formează un inel de lichid (7). Pompa este prevăzută cu un 
orificiu de aspirație (8) şi un orificiu de refulare (9). 

Principiul de funcționare se bazează pe inelul lichid, care se formează în momentul 
funcționării pompei, datorită interacțiunii dintre palele rotorice şi lichidul aflat în 
carcasă, astfel încât spaţiile create între palele pompei şi inelul lichid să fie variabile. În 
zona în care se află orificiul de aspirație al pompei, aceste spaţii cresc în sensul de 


rotație. Datorită acestei măriri a volumului, presiunea scade în aceste spaţii, producând 
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un efect de sucțiune a gazului din conducta de aspirație. In continuare, în zona în care se 
află orificiul de refulare, aceste spații se micşorează în sensul de rotaţie, producând o 


creştere a presiunii, permiţând astfel evacuarea gazului prin conducta de refulare. 


4.2. Curbe caracteristice ale turbopompelor 


4.2.1. Tipuri de curbe caracteristice ale turbopompelor 


Interdependența parametrilor fundamentali ai turbopompelor (prezentați în paragraful 
$3.2.1.1) este reprezentată de o funcție de forma: 

F(0, H, P,n,n, NPSH, g,p,u)=0, (4.1) 
care, datorită complexității fenomenelor, nu poate fi explicitată din punct de vedere 
matematic. Cu toate acestea, considerând debitul O şi turația n ca variabile 
independente, se pot obţine, pentru celelalte mărimi caracteristice, suprafeţe de 
variație tridimensionale. Cele mai uzuale reprezentări grafice aferente turbopompelor 
sunt enumerate mai jos: 
> suprafața caracteristică energetică (exemplificată în figura 4.13): f(H,0,n)=0, 

care se mai poate scrie sub forma H = H(0,n); 
> suprafaţa caracteristică a puterii: /(P,0,n) =0, sau P = P(Q, n); 
> suprafața caracteristică de randament: f(n, Q,n) = 0, sau n=n(0,n); 
> suprafața caracteristică de cavitație (sau cavitațională): f (NPSH,Q,n)=0, sau 
NPSH = NPSH(0,n). 
Deşi astfel de reprezentări dau indicaţii globale utile asupra modului de funcționare al 
unei pompe, ele nu sunt utilizate în practică, datorită dificultăților de citire a diferitelor 
valori. Spre exemplu, pentru a facilita interpretarea grafică, în cazul suprafeței 
caracteristice energetice din figura 4.13, s-a trasat planul H =0, pentru a pune în 
evidenţă zonele în care valorile înălțimii de pompare sunt negative. 
În scopuri practice, sunt folosite curbele caracteristice ale turbopompelor, care se 
obţin prin intersectarea suprafețelor caracteristice cu plane de turație constantă 


(n = const.). 


cap.4. Pompe 147 


H fm] 


0.06 $ 
| i, n [rotis] 


Fig. 4.13. — Suprafața caracteristică energetică a unei turbopompe 


Rezultă astfel următoarele curbe caracteristice ale turbopompelor: 


> caracteristica de sarcină (se mai numeşte caracteristica energetică): H = H (0); 

> caracteristica de putere: P = P(Q); 

> caracteristica de randament: n = n(0); 

> caracteristica de cavitaţie (sau curba cavitațională): NPSH = NPSH (0) ; 

Pentru exemplificare, în figura 4.14 s-au reprezentat curbele de sarcină 
H = H(0) 


figura 4.13 cu plane verticale de turație constantă, având valori în intervalul 


„=const? IeZultate prin intersectarea suprafeței caracteristice energetice din 
n € 10,7ng ...ng!, unde no este turația nominală a pompei. 

În general, peste astfel de reprezentări ale curbelor de sarcină, se suprapun curbe de 
izorandament” (m = const.) şi chiar izocurbe de NPSH (curbe de-a lungul cărora se 


înregistrează valori  NPSH =const.), obținute prin  secţionarea suprafețelor 


? valori ale randamentului constante de-a lungul curbei 
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caracteristice de randament, respectiv de NPSH, cu plane de turație constantă 


(n = const.). Astfel de reprezentări complexe poartă numele de topograme, sau curbe 


caracteristice universale. 


H [m] 


0 | i | | i i 
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 
O [m/s] 


Fig. 4.14. — Caracteristici de sarcină H = H(Q) ale unei turbopompe, 
la diferite valori ale turației n 


În figura 4.15 este prezentată topograma unei pompe axiale, în cadrul căreia, parametrul 
care a dus la obținerea curbelor a fost unghiul de aşezare a palelor rotorice, a cărui 


valoare a variat cu o diferență +Aß în raport cu valoarea Bọ, corespunzătoare 


parametrilor nominali de funcționare ai pompei. 


În cadrul topogramei din figura 4.15, s-au considerat 4 valori ale unghiul de aşezare al 


palelor rotorice, anume ß € | o —10* ) Bo -6° ); Bo; Bo +2° ) i 

Trebuie subliniată existenţa unei diferenţe intre curbele caracteristice energetice ale 
unei pompe centrifuge şi curbele energetice ale unei pompe axiale: în cazul pompelor 
axiale, pentru debite relativ mici, există o zonă instabilă în funcţionare, în care, unei 


valori constante a înălțimii de pompare H, îi corespund mai multe valori ale debitului O. 
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Astfel, dacă pompa axială funcționează în această zonă instabilă, orice mică perturbaţie 
apărută în sistem, poate duce la modificarea debitului prin instalaţie, astfel încât 
punctul de funcţionare energetică se mută (sare) pur şi simplu de la o valoare a 
debitului la alta. Acesta este motivul pentru care, în această zonă, caracteristica 
energetică a pompei axiale a fost reprezentată cu linie întreruptă (figura 4.15), această 


zonă instabilă trebuind să fie, pe cât posibil, evitată. 


14 
12 + 
10 + 
~ f 
S 
= 
uni 
6 Pi pei re aa e PE rea fata i Fă de daia sa a pe a i e aa E 
4+ 
+20 
2L — H -=H (Q) la diferite AP SA W 
izocurbe de NPSH —10° 
— — — curbe de izorandament : 
0 | | | L i i | 
0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 


O [m/s] 


Fig. 4.15. — Topograma unei pompe axiale’? 


Topogramele sunt, în general, puţin utilizate în relația dintre fabricanţii pompelor şi 
utilizatorii acestora. În general, curbele caracteristice ale pompelor, puse la dispoziția 
utilizatorilor de pompe de către fabricanţii acestora, arată ca cele prezentate în figura 
4.16, unde au fost trasate, pentru aceeaşi turație, caracteristica de sarcină, de randament, 


de putere, respectiv cavitațională pentru o pompă centrifugă. 


* pompa axială de tip AV902, cu turaţia n = 490 rot/min 
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H [m] 
n [%] 
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Fig. 4.16. — Curbele caracteristice ale unei turbopompe centrifuge 


Curbele caracteristice H =H (0), n= n(0), P= P(Q) şi  NPSH = NPSH (0), 


constituie împreună curbele caracteristice de exploatare ale unei turbopompe. 


4.2.2. Factori externi care influenţează curbele caracteristice 


Factorii care influenţează forma curbelor caracteristice ale turbopompelor pot fi grupați 
în două mari caregorii: factori externi, care țin în general de natura şi proprietățile 


fluidului vehiculat prin pompă, respectiv factori interni, care ţin de pompa propiu-zisă. 


Factorii externi care influențează curbele caracteristice sunt: densitatea fluidului 
vehiculat, vâscozitatea fluidului, temperatura fluidului şi, în cazuri speciale (pentru 


fluide bifazice), natura amestecului vehiculat. 
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O În cazul vebhiculării cu aceeaşi pompă a unor fluide cu densități diferite, 
caracteristica energetică a pompei nu se modifică, în schimb puterea absorbită a 
pompei creşte simultan cu creşterea densităţii fluidului. De asemenea, deşi înălțimea de 
pompare rămâne constantă, regimul de presiuni din instalaţie creşte în acelaşi timp cu 
creşterea densității fluidului. 

= În cazul vehiculării cu aceeaşi pompă a unor fluide cu coeficienţi de vâscozitate 
cinematică diferiţi, curbele caracteristice ale turbomaşinilor se modifică substanțial. 
Modificarea coeficientului de vâscozitate duce la modificarea pierderilor de sarcină, 
care, la rândul lor, duc la modificarea randamentelor pompelor. În general, creşterea 
coeficientului cinematic de vâscozitate duce la scăderea înălțimii de pompare, la 
creşterea puterii absorbite de pompă şi la scăderea randamentului acesteia. 

=> Temperatura pare că nu influențează direct curbele caracteristice ale pompelor, 
totuşi, o variaţie de temperatură duce la modificarea densității şi a vâscozității 
fluidului, ceea ce face ca, în mod indirect, temperatura să reprezinte unul din factorii 
externi care trebuie luați în considerare, atunci când se studiază modificarea curbelor 
caracteristice. De asemenea, creşterea temperaturii fluidului vehiculat prin pompă duce 
la creşterea presiunii de vaporizare a gazelor dizolvate în fluid, ceea ce influenţează 
caracteristica de cavitaţie a pompei. 

© Parametrii amestecului bifazic vehiculat sunt importanţi pentru stabilirea densităţii şi 
vâscozităţii acestuia. În cazul amestecurilor bifazice gaz-lichid, se constată o scădere 
a înălțimii de pompare la creşterea fracţiei de gaz din amestec. De asemenea, 


randamentul şi puterea absorbită scad şi există pericolul dezamorsării pompei. 


4.2.3. Factori interni care influenţează curbele caracteristice 


Pentru a putea cuantifica influenţa factorilor interni asupra formei curbelor caracteristice 
ale unei pompe, vom considera criteriile de similitudine care guvernează fenomenele 
(vezi paragraful $3.3). 

© Pentru a putea determina influența modificării diametrului exterior al rotorului 


asupra curbelor caracteristice, se vor compara două turbopompe centrifuge similare, 
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care au diametre” diferite (Dia + Dagh care au acelaşi randament m = m), sunt 


acționate de motoare identice şi funcționează cu aceeaşi turație (n, = n). Pentru acest 


caz, relaţiile de similitudine (3.39) şi (3.41) devin: 


Ali (2) s (4.2) 
H 2 D ext? 
3 
respectiv Q = (2) 3 (4.3) 
Qs (Dan 
iar raportul puterilor absorbite se scrie: 
5 
ENE (Ze) , (4.4) 
P (Dan 


unde puterea absorbită este definită conform relaţiei (3.9): P=pg Q Hfr. 


Folosind relaţiile (4.2)--(4.4), pot fi calculate caracteristicile energetice şi de putere ale 
unei pompe la care rotorul a fost modificat (de exemplu micşorat prin strunjire”), 
plecând de la raportul diametrelor şi de la curbele caracteristice corespunzătoare pompei 
cu diametrul rotorului nemodificat. Pentru exemplificare, în figura 4.17 este prezentată 
variația curbelor caracteristice ale unei pompe centrifuge, datorate modificării 
diametrului exterior al rotorului pompei. 

= Pentru a putea determina influenţa modificării turaţiei asupra curbelor 
caracteristice, se vor compara două turbopompe similare, care au acelaşi randament 


(n, =m), aceleaşi dimensiuni (Dai = Datz) şi turații diferite (n, + n» ). Pentru acest 


caz, relaţiile de similitudine (3.39) şi (3.41) devin: 


2 
Li (4.5) 
H, na 
respectiv Qı = aN (4.6) 
Q m 


iar raportul puterilor absorbite se scrie: 


* diametrul de referință al turbopompei; de exemplu, diametrul exterior al rotorului de pompă 
centrifugă, sau diametrul exterior al rotorului unei pompe axiale. 

5 Strunjirea rotorului pompelor centrifuge este o practică relativ des întâlnită în cadrul 
operațiilor de întreținere a stațiilor de pompare, aceasta modificând drastic parametrii de 
funcționare ai pompelor. 
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Fig. 4.17. — Curbele caracteristice de exploatare ale unei pompe centrifuge“, pentru 
diferite valori ale diametrului exterior D,, al rotorului pompei 


Folosind relaţiile (4.5)-(4.7), pot fi calculate caracteristicile energetice şi de putere ale 
unei pompe la care a fost modificată turația rotorului, plecând de la raportul turaţiilor şi 
de la curbele caracteristice corespunzătoare pompei cu turaţia nemodificată. De obicei, 


se alege ca referință, turația nominală ng a turbopompei. Variația curbei caracteristice 


energetice a unei pompe centrifuge datorate modificării turației este trasată în figura 
4.14. Modificarea turației pompei se poate datora fie schimbării motorului de antrenare 
al acesteia, în cadrul operaţiilor de întreţinere efectuate în stațiile de pompare, fie 
modificării frecvenţei de alimentare a motorului de antrenare al pompei, în cadrul 


algoritmilor de reglare automată a funcționării stației de pompare. 


é pompa centrifugă de tip Cerna 200-150-315, cu turaţia n = 1450 rot/min 
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(a) H = H (Q) la diferite AB 


90 


(b)n =n (Q) la diferite AB 


O [m/s] O [m/s] 
(c) P = P (Q) la diferite AB (d) NPSH = NPSH (Q) la diferite AB 
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Fig. 4.18. — Curbele caracteristice de exploatare ale unei pompe axiale” cu pale rotorice 
reglabile, pentru diferite valori ale diferenţei de unghi AB față de Bọ nominal 


© Pentru pompele axiale, un alt parametru geometric intern duce la modificarea 
curbelor caracteristice. Acest parametru este unghiul de aşezare a palelor rotorice, a 


cărui valoare poate varia cu o diferență + AP în raport cu valoarea Bo, corespunzătoare 


parametrilor nominali de funcționare ai pompei. Modificarea unghiului de aşezare a 
palelor rotorice se întâlneşte des în cadrul algoritmilor de reglare a funcționării 
pompelor axiale cu pale rotorice reglabile. Pe baza topogramei prezentată în figura 4.15, 
a fost obținută variația curbelor caracteristice ale respectivei pompe axiale (vezi figura 
4.18), pentru modificarea unghiului de aşezare a palelor rotorice, modificarea fiind 


produsă cu o diferență de unghi AB (pozitivă sau negativă) în raport cu valoarea 
nominală By. 


Se subliniază faptul că puterea pompei creşte cu creşterea debitului în cazul pompelor 


centrifuge, după cum se poate observa şi în figurile 4.16 şi 4.17, respectiv puterea 


7 pompa axială de tip AV902, cu turaţia n = 490 rot/min 
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pompei scade cu creşterea debitului în cazul unei pompe axiale, după cum reiese din 


figura 4.18. 


4.3. Functionarea turbopompelor în reţea 


4.3.1. Punctul de funcţionare energetică 


În figura 4.19 este prezentată schema unei instalaţii hidraulice alimentată cu ajutorul 
unei turbopompe. La suprafaţa liberă a rezervorului de aspirație (intrarea în sistemul 


hidraulic), viteza lichidului este neglijabilă (v; = 0), presiunea relativă este p; iar cota 
este z;. Pentru rezervorul de refulare (ieşirea din sistemul hidraulic) se cunosc: v, =0, 


Pe ŞI Ze. Pompa este delimitată de punctele a (la aspirație) şi r (la refulare). 


rezervor refulare 


fe 


conducta de refulare 


N ; 
rezervor aspiratie clapeta retinere + vana 


Fig. 4.19. — Instalaţie hidraulică alimentată de către o turbopompă 


Instalaţia este compusă dintr-o conductă de aspirație (între punctele 7 şi a), al cărei 


modul de rezistență hidraulică este M,, , respectiv dintr-o conductă de refulare (între 
punctele r şi 2), al cărei modul de rezistență hidraulică este M, . Imediat în aval de 


Ô sat Y ; 8 V ; i A au 
pompă există o clapetă de reținere şi o vană de separație. Pierderile locale de sarcină 


* clapetă anti-retur, adică împotriva întoarcerii lichidului 
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aferente clapetei şi vanei sunt incluse în pierderile de sarcină totale de pe conducta de 
refulare. 

Înălțimea geodezică este definită prin relaţia (3.6): H PE 

Înălțimea statică a instalaţiei este definită ca diferență între înălțimile piezometrice 
corespunzătoare ieşirii, respectiv intrării în sistem: 


ez |P Pi Pe- Pi 
8 = Hp -Hp (2era +a, E +H. (4.8) 


În cazul particular în care presiunile sunt egale (de exemplu, când cele două rezervoare 
sunt deschise la presiunea atmosferică), înălțimea statică devine egală cu înălțimea 
geodezică: 

Pi=Pe > Hş=H,}. (4.9) 
Legea energiilor (1.32) între intrarea şi ieşirea din sistemul hidraulic se scrie: 


H,+H=H,+h (4.10) 


ri—e? 
unde H este înălțimea de pompare, sau sarcina pompei, definită prin (3.4) în 


paragraful §3.2.1.1), iar A sunt pierderile de sarcină totale din sistem. Explicitând 


ri—e 


sarcinile hidrodinamice a tabelului n legea energiilor (4.10) devine: 


+ Piz, + [HI = „Pe 
e pg F pg 


+z, +h (4.11) 


ri—e' 


Ținând seama de faptul că vitezele din (4.11) sunt neglijabile şi utilizând relația (4.8), 
legea energiilor între intrarea şi ieşirea din sistemul hidraulic se scrie sub forma: 


H=Hg+h (4.12) 


ri-e? 
Membrul drept al relaţiei (4.12) reprezintă sarcina instalaţiei, /;,, aceasta fiind 


definită ca sumă între înălțimea statică şi pierderile de sarcină totale din sistem, P,,_., 


anume pierderile de sarcină de pe conducta de aspirație, A respectiv cele de pe 


rl-a? 


conducta de refulare, A Sarcina instalaţiei se scrie în funcţie de debit, sub forma: 


rr—2* 


Hinst = Hs + hpi_e = Ha + (Mia + MO”, (4.13) 


ri—e 


sau H inst 


=H; +MQ?, (4.14) 
unde M este modulul echivalent de rezistență hidraulică al instalaţiei: M = Mia +M,2. 


Caracteristica de sarcină a instalaţiei (figura 4.20) este reprezentarea grafică a 
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variației Hst = Hins(0), definită în (4.14). Această curbă corespunde energiei 
raportate la greutate, H „st, care ar trebui să fie furnizată instalaţiei, pentru ca prin 


aceasta să fie vehiculat debitul O. 


~~~ H =H(0) 


70 — = —n=n(9) 


f ; i = H. 
n . inst inst 


(0) 


H [m] 


n [%] 


/ 
0 i i | 9, i i 

0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 
Q [m/s] 


Fig. 4.20. — Punctul de funcționare energetică (F) 


Pe de altă parte, caracteristica de sarcină a pompei corespunde energiei raportate la 
greutate, H, pe care o poate furniza pompa respectivă, atunci când vehiculează debitul 
O. Caracteristica de sarcină a pompei” (figura 4.20), denumită şi caracteristica 
energetică a pompei, este reprezentarea grafică a variației H = H (0). 

În mod evident, funcționarea unei pompe într-o anumită instalaţie se realizează atunci 
când există un punct, în care pentru acelaşi debit O, energia furnizată de pompă este 
egală cu energia necesară instalaţiei pentru funcționare. Cu alte cuvinte, pompa cu 


caractersitica energetică H =H (0) funcționează în instalația cu caracteristica 


” vezi paragraful $4.2. 
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H inst = Hinst (0), în punctul de intersecție a celor două curbe reprezentate în planul 
10,H H Acest punct este denumit punct de funcționare energetică şi este notat F în 
figura 4.20. În acest punct de coordonate (Qp, Hp), debitul de lichid vehiculat de către 
pompă este egal cu debitul care tranzitează sistemul hidraulic, iar înălțimea de pompare 
este egală cu sarcina instalaţiei. 

Pentru debitul corespunzător punctului de funcționare, se citeşte pe caracteristica de 
randament = n(o) valoarea randamentului np, apoi se poate calcula puterea 
necesară funcționării pompei în punctul F: 


p, = PEOEHE (4.15) 
NF 


4.3.2. Cuplarea turbopompelor 


4.3.2.1. Cuplarea în serie a turbopompelor 


În situația în care debitul necesar consumatorilor poate fi asigurat de către o pompă, însă 
înălțimea de pompare este insuficientă, se recurge la cuplarea pompelor în serie. În 
general, se preferă înlocuirea pompelor înseriate cu pompe multietajate. Există însă 
situații, în care conducta de refulare este foarte lungă şi se utilizează cuplarea în serie a 
pompelor, amplasate la distanțe mari una de cealaltă, în scopul repompării!” (măririi 
presiunii de pe conducta de refulare). 

În figura 4.21 este prezentată schema unei instalaţii hidraulice alimentată de două 
pompe diferite, cuplate în serie, caracteristicile de sarcină, respectiv de randament ale 
pompelor fiind: H, = H,(Q), H, = H2(0), ni =m(0) şi n =n2(0). 

Instalaţia este compusă dintr-o conductă de aspirație (între punctele 1 şi a1), al cărei 


modul de rezistență hidraulică este M,_„, un tronson de conductă între cele două 
pompe înseriate (între punctele r1 şi a2), al cărei modul de rezistență M,._„» include şi 


coeficientul de pierdere locală de sarcină în vana montată pe tronson, respectiv dintr-o 


10 de exemplu, în scopul repompării produselor petroliere 
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conductă de refulare (între punctele r2 şi 2), al cărei modul de rezistență hidraulică este 
M,„»_» (acesta incluzând şi coeficienții de pierdere locală de sarcină în clapeta de 


reținere şi vana din aval de punctul r2). 
Legea energiilor între intrarea şi ieşirea din sistemul hidraulic se scrie: 


H;+ Hy + Ho = He+h (4.16) 


ri-e? 


unde H, şi H, sunt sarcinile celor două pompe înseriate, iar A,;_, sunt pierderile de 


e 
sarcină totale din sistem. Explicitând sarcinile hidrodinamice H,;, respectiv H, (cu 
vitezele v; şi v, neglijabile) şi utilizând relația (4.8), legea energiilor între intrarea şi 
ieşirea din sistemul hidraulic se scrie sub forma: 


ri—e' 


Fig. 4.21. — Instalaţie hidraulică alimentată de două pompe cuplate în serie 


Membrul drept al relației (4.17) reprezintă sarcina instalaţiei, care pentru notaţiile din 
figura 4.21 se scrie: 


Hinst = Hs +h = Hs + (Mia +M,1-a2 + M 2-29? = Hs + MO”, (4.18) 


ri-e 
unde M = (Mia + M,1-a2 + M,2-2). 

Cu alte cuvinte, pentru cuplarea în serie a pompelor rezultă: 

0=0=0 şi His H+, (4.19) 


unde 71; reprezintă energia raportată la greutate, necesară instalaţiei pentru ca prin 


INS 


aceasta să fie vehiculat debitul Q. Se urmăreşte obţinerea unei curbe similare, care să 
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reprezinte energia raportată la greutate pe care o poate furniza ansamblul celor două 
pompe cuplate în serie. Pentru aceasta, pornind de la caracteristicile de sarcină ale 
pompelor, la aceeaşi valoare a debitului, se adună valorile înălțimilor de pompare pe 


care le realizează pompele. Se obține astfel curba: 
Has = H (0)= H(0)+ H2(0), (4.20) 


care reprezintă sarcina ansamblului de pompe înseriate. 


120 
~~ H=H(0) 
== =nN=n(Q) 

100 L cuplaj serie: H = Hs (Q) 
suzi EAR = H isi (Q) 


H [m] 


n [%] 


77 
ma (0) 
// 
VA f 
ok i Op i i 
(0) 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 


O [m/s] 


Fig. 4.22. — Cuplarea în serie a două pompe diferite 


Punctul de funcționare energetică al ansamblului este notat F şi se obține la intersecția 


dintre caracteristica instalaţiei H „şı = H nalO), definită prin (4.18) şi caracteristica 
energetică a ansamblului de pompe înseriate H. = He (0), definită prin (4.20). În 
punctul F (figura 4.22), debitul pompat are valoarea Qp, iar înălțimea de pompare 
asigurată de cuplarea în serie a pompelor are valoarea Hp = H, (Qp). Debitul Qp 


tranzitează fiecare pompă, deci la intersecția dintre caracteristica de sarcină a fiecărei 
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pompe H; =H; (0), cu je 112) şi verticala O0=0Op, se obțin punctele de 
funcţionare individuală ale pompelor montate în serie, anume punctul F; pentru 
prima pompă şi punctul F, pentru cea de-a doua pompă (figura 4.22). Înălțimile de 
pompare asigurate de fiecare dintre cele două pompe au valorile: Hy, = H, (Qr), 
respectiv Hp, = H, (Qp). 

Pe caracteristicile de randament ale pompelor, se citesc valorile randamentului 
corespunzător funcționării fiecărei pompe, anume: np] =n (Or) ŞI Ne = n2(0gp). 
Puterile consumate de fiecare pompă se calculează apoi cu relaţia: 

_ PQH p f 
p NF, 


J 


„unde je(1;2). (4.21) 


Randamentul global al ansamblului de pompe înseriate se determină cu relația: 


Nr Nr, HF 
mp = sti l (4.22) 
nr Hr, +r, Hr, 


In cazul pompelor multietajate, caracteristica energetică a pompei cu m etaje se obține 
grafic prin multiplicarea de m ori pe verticală (la acelaşi debit) a înălțimii de pompare 
corespunzătoare caracteristicii de sarcină a unui etaj. 


Se subliniază faptul că în cazul în care înălțimea statică H are valori relativ mici, pot 


apărea puncte de intersecție între caracteristicile de sarcină ale pompelor şi 
caracteristica instalaţiei. Aceste puncte de intersecție nu au relevanţă în acest caz, ele 
reprezentând perechi de valori care s-ar realiza în cazul funcţionării individuale a 
fiecărei pompe separat în instalație şi, nicidecum puncte de funcționare ale pompelor 


cuplate în serie. 


4.3.2.2. Cuplarea în paralel a turbopompelor 


In situaţia în care debitul necesar consumatorilor nu poate fi asigurat de către o singură 


pompă, se recurge la cuplarea pompelor în paralel. 
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În figura 4.23 este prezentată schema unei instalaţii hidraulice alimentată de două 


pompe diferite, cuplate în paralel, caracteristicile de sarcină, respectiv de randament ale 
pompelor fiind: H, = H(0,), H = H2(92), m =m(0.) si na = n2(0»). 

Sistemul hidraulic este compus dintr-o conductă magistrală de aspirație (între punctele 
1 şi 2), al cărei modul de rezistență hidraulică este M,», respectiv o conductă 
magistrală de refulare (între punctele 3 şi 4), al cărei modul de rezistenţă hidraulică este 
M34. Între nodurile 2 şi 3 sunt montate în paralel două pompe, cu caracteristici 
diferite. Fiecare pompă are o conductă scurtă de aspirație (între punctele 2 şi aj), de 
modul de rezistență M3_4j, respectiv o conductă scurtă de refulare (între punctele zj şi 


3), de modul de rezistență M,;_3, unde je: 2. Imediat după refularea fiecărei 


pompe, este prevăzută câte o clapetă de reţinere şi o vană, ai căror coeficienți de 


pierdere locală de sarcină sunt incluşi în expresia lui M 


rj-—3: 


Fig. 4.23. — Instalaţie hidraulică alimentată de două pompe cuplate în paralel 


În cazul unui sistem hidraulic care include pompe cuplate în paralel, legea energiilor 
între intrarea (i) şi ieşirea (e) din sistem se poate scrie pe oricare dintre traseele care 
leagă cele două puncte. Pentru configurația geometrică din figura 4.23, legea energiilor 
se poate scrie pe ambele trasee i-1-2-aj-rj-3-4-e, cu j € f1; 2}, rezultând: 


H, + H (Q )=H, +h (4.23) 


ri—e?’ 


H, + H (Q2)=H, +h (4.24) 


ri—e' 
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Explicitând sarcinile hidrodinamice H;, respectiv H, (cu vitezele v; şi v, neglijabile) 
şi utilizând relația (4.8), relaţiile (4.23) şi (4.24) devin: 
H1(0,)= Hs + hr_2 hram +h 


„+h (4.25) 


r2-al rri- 73-42 

H(02)= Hs +h, 0 hate traa hi (4.26) 
Pierderile de sarcină hidraulică de pe traseul dintre nodurile 1 şi 2, respectiv dintre 3 şi 4 
depind de debitul total Q şi se pot scrie: (ha +h,34)= (Mu +M34 Jo? = MO? , unde 
M este modulul echivalent de rezistenţă hidraulică al instalaţiei prin care este vehiculat 
debitul total Q. 


Pierderile de sarcină de pe traseul dintre nodurile 2-aj şi rj-3 depind de debitul Q, , cu 
je f1; 2} şi pot fi scrise: (haa + he pi-3 = (Maa +M ,j-3 o? = Mp0; „ unde Mp; 
este modulul echivalent de rezistență hidraulică al tronsoanelor cuprinse între nodurile 2 
şi 3, între care este montată pompa P; şi prin care este vehiculat debitul Q,, cu 
je f1; 2. Aceste pierderi de sarcină vor fi mutate în membrul stâng al legii energiilor 


(4.25), respectiv (4.26). Adăugând şi ecuaţia continuității, se obține următorul sistem: 


H(0.)- Mpi0i = Hs +MO”, 


2 2 
H>(02)- Mp205 =Hs +MQ*, (4.27) 
Q=0 +0. 
Membrul drept al primelor două ecuații din sistem reprezintă sarcina instalaţiei: 
2 
Hins = Hs +M(Q +02) = Hs + MO". (4.28) 


Caracteristica instalaţiei H pst = H inst (0) este reprezentată grafic în figura 4.24. 


Cu alte cuvinte, pentru cuplarea în paralel a pompelor se poate scrie: 
. 2 
Q=0 +0, şi His = H(0i)-Mpr9i = H>(02)-Mp295, (4.29) 


unde Hst reprezintă energia raportată la greutate, pe care trebuie să o primească 


ins 
fluidul între punctele 2 şi 3, pentru ca între punctele i şi e să circule debitul Q. Se 
urmăreşte obținerea unei curbe similare, care să reprezinte energia raportată la greutate 
pe care o poate introduce în instalație ansamblul pompelor cuplate în paralel. Pentru 
aceasta, pornind de la caracteristicile de sarcină ale pompelor, mai întâi sunt construite 


curbe de forma: 
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Ha (0;)=H,(0;)-Mp9?, cu je(s;2), (4.30) 


unde H red j lo i) reprezintă sarcina redusă a pompei. 


70 
~~~ H =H(0) 
i PE DI O H ea > Hed (0) 
“la e jo meno) 
Ez ` TON cuplaj paralel: Hy =Hy (Q) 
50h o oon Von ZOR JaA HO) 


H [m] 


n [%] 


yi 
0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 
O [m/s] 


Fig. 4.24. — Cuplarea în paralel a două pompe diferite 


Reprezentarea grafică a relației (4.30) reprezintă caracteristica energetică redusă a 
unei pompe montate în paralel, sau (într-o terminologie simplificată) caracteristica 
redusă a pompei (figura 4.24). Apoi, prin însumarea grafică în paralel a 
caracteristicilor reduse ale celor două pompe, Hea, (01) şi Hea (Q2), adică prin 
însumarea debitelor O, şi Q, la aceeaşi înălțime de pompare redusă pentru fiecare 
pompă, se obține caracteristica energetică a ansamblului de pompe cuplate în 
paralel: Ha = Hop (0) „trasată de asemenea în figura 4.24. 

Pentru sarcini superioare valorii maxime corespunzătoare caracteristicii reduse a primei 


pompe, H pea (01), caracteristica ansamblului, Hop = H(0), coincide cu 
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caracteristica Heq2(02) a celei de-a doua pompe, deoarece pompele au clapete de 


reținere, montate după flanşa de refulare, acestea împiedicând recircularea lichidului. 
Punctul de funcţionare energetică a ansamblului în instalația dată este notat F şi se 


obține la intersecția dintre caracteristica instalaţiei Hinst = Hinst (0), definită prin 
(4.28) şi caracteristica energetică a ansamblului de pompe cuplate în paralel: 
Hp = Hep(0). 

În punctul F (figura 4.24), debitul pompat are valoarea Op, iar înălțimea de pompare 
asigurată de cuplarea în paralel a pompelor are valoarea Hy = He, (Op). La intersecția 
dintre orizontala H = Hy cu caracteristica energetică redusă a fiecărei pompe 
Hea ;(0;). se obțin valorile debitului vehiculat prin fiecare pompă: Or, şi Or, 
Ecuația continuității poate fi verificată prin însumarea valorilor obţinute, rezultând: 
Op = Or, +Or,. Punctele de funcţionare individuală ale pompelor cuplate în 
paralel, anume punctul F pentru prima pompă şi punctul F, pentru cea de-a doua 


pompă (figura 4.24) se situează pe caracteristica de sarcină H ; (o A a fiecărei pompe, la 
intersecția fiecărei caracteristici cu verticala Q = Or, . Înălțimile de pompare asigurate 
de fiecare dintre cele două pompe au valorile: Hp, =H; (Or, ), respectiv 
Hy, =H, (Or, ), aceste valori fiind mai mari decât valoarea Hp = H (Op). 

Pe caracteristicile de randament ale pompelor, se citesc valorile randamentului 
corespunzător funcționării fiecărei pompe, anume: np, = nı(Or, ) şi NF, =n2(0F, |? 
Puterile consumate de fiecare pompă se calculează apoi cu relația: 


PgOr, Hr, 
Ci EEIRII 
NF, 


J 


„unde je(1;2). (4.31) 


Se subliniază faptul că apar puncte de intersecţie între caracteristicle de sarcină ale 
pompelor şi caracteristica instalaţiei. Aceste puncte nu au nici o semnificație fizică în 
acest caz. Punctele de intersecție dintre caracteristicile reduse ale pompelor şi 
caracteristica instalaţiei nu au nici ele relevanţă. Aceste puncte ar reprezenta perechi de 


valori lo pH a care s-ar realiza la funcționarea fiecărei pompe necuplate în paralel în 


instalația dată (când una dintre pompe ar fi oprită). 
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În cazurile practice, de multe ori, valorile modulelor de rezistență hidraulică ale 
tronsoanelor!! pe care sunt montate pompele sunt mult mai mici decât valorile 
modulelor de rezistență ale instalaţiei”? prin care este vehiculat debitul total O. Din acest 
motiv, în aceste cazuri, se poate neglija existența caracteristicilor reduse ale 
pompelor, iar însumarea grafică în paralel se poate aplica direct caracteristicilor de 


sarcină H; =H; (0 A ale pompelor, adică se pot însuma debitele O, şi Q, la aceeaşi 
înălțime de pompare. În această situaţie rezultă Qp = Op, + Ok, » însă valorile sarcinilor 
sunt egale în punctele de funcţionare, anume Hp = Hep (Or), Hp =H (Or, )=H F> 


respectiv Hp, HlO | AR 


4.3.3. Punctul de funcţionare cavitaţională 


Comportarea la cavitaţie a turbopompelor într-un sistem hidraulic este evaluată cu 
ajutorul sarcinii pozitive nete la aspirație (denumite şi înălțime pozitivă netă la 
aspirație), al cărei simbol este: NPSH, iar unitatea de măsură este metrul (vezi 
paragraful $3.2.1.1 şi tabelul A7). 


Sarcina pozitivă netă la aspirație a instalaţiei” NPSH,,, reprezintă diferenţa dintre 


energia absolută în secțiunea de aspirație, raportată la greutate şi energia potenţială 
calculată cu presiunea de vaporizare din acea secțiune, raportată la greutate. 
Utilizând notațiile din figura 4.19, legea energiilor între secțiunea de intrare (i) şi 
aspirația pompei (a) se poate scrie: 
vi ada plată „Pa 
2g pg 2g pg 


+z, +A (4.32) 


ri—a? 


unde h,;_; Sunt pierderile de sarcină hidraulică pe conducta de aspirație. Valoarea 


a 


energiei absolute raportată la greutate în secțiunea de aspirație este deci: 


2 
Lăpădat piese e (4.33) 
2g pg 2g pg 


'! notate Mp; cu je fi; 2}, pentru exemplul ales în figura 4.23 


12 de exemplu, mai mici decât M echivalent al conductelor magistrale 
13 NPSH-ul instalaţiei se mai numeşte NPSH disponibil 
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unde presiunile sunt exprimate în scară absolută. Energia potențială calculată cu 


presiunea de vaporizare din secţiunea de aspirație, raportată la greutate este 


inst 


(+z), unde p, este presiunea de vaporizare a lichidului!”. Rezultă că NPSH 


depinde de caracteristicile constructive ale traseului de aspirație al instalaţiei, fiind 


definit prin relaţia: 


2 
NPSH, _ Pabsi 7 Pv ge 


inst T (4.34) 
pg 2g 


-H o —h 


ga ri-a? 


unde viteza v; = 0 când intrarea în sistem este într-un rezervor, iar H g4 = (z T z;) este 


înălțimea geodezică de aspirație (3.5). Pentru configurația din figura 4.19, cota axei 


flanşei de aspirație z, este inferioară cotei suprafeței libere z;, deci înălțimea geodezică 
de aspirație este negativă, H sa < 0, pompa având contrapresiune la aspirație. 


Sarcina pozitivă netă la aspirație a pompei!” NPS/I reprezintă valoarea minimă a 
energiei pozitive nete la aspirație, raportată la greutate, necesară pentru ca pompa să 
funcționeze normal (să nu intre în cavitaţie). Pentru funcționarea fără cavitație, este 
necesar să fie îndeplinită condiţia: 


NPSH < NPSH inst - (4.35) 
Reprezentarea grafică a dependenţei NPSH nst = NPSH inst (0) se numeşte curbă 


cavitaţională a instalaţiei, iar reprezentarea grafică a dependenţei NPSH = NPSH (0) 
se numeşte curbă cavitaţională a pompei (figura 4.25). Punctul de intersecţie dintre 
cele două curbe cavitaţionale se numeşte punct de funcționare cavitațională, notat C 
în figura 4.25. 

În zona situată la stânga punctului C, funcționarea pompei poate fi realizată fără 
cavitaţie, curba cavitațională a instalaţiei fiind deasupra curbei cavitaționale a pompei, 
condiţia (4.35) fiind astfel îndeplinită. În zona situată la dreapta punctului C, curba 
NPSH.s(0) este sub curba NPSH(0), ceea ce corespunde funcționării cu cavitație 
(zona colorată în gri în figura 4.25). 

Pentru ca pompa să funcţioneze fără cavitaţie, este necesar ca punctul de funcționare 


energetică F să fie situat la stânga punctului de funcționare cavitațională C. Această 


14 vezi tabelul A3 
'5 NPSH-ul pompei se mai numeşte NPSH necesar 
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condiție semnifică faptul că debitul Qp trebuie să fie mai mic decât debitul limită Qim 
aferent punctului C, adică: 

Or < Olim - (4.36) 
În situația în care se obţine egalitatea valorilor acestor debite, Qp = Oy, pompa 


funcţionează la limita apariţiei cavitaţiei (incipienţă cavitaţională). 


70 RI at 
r | l -| E cu cavitatie 
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Fig. 4.25. — Poziționarea punctului de funcționare energetică F față de punctul de 
funcționare cavitațională C, astfel încât pompa să funcționeze fără cavitație 


Dacă în urma calculelor rezultă Qp > Qm, situație corespunzătoare funcționării cu 


cavitație, atunci se recomandă modificarea parametrilor de proiectare aferenți 
sistemului hidraulic, în sensul măririi valorilor NPSH;„s (4.34), adică: mărirea 
presiunii la intrarea în sistem, alegerea unei soluții de montare a pompei cu înălțime 


geodezică de aspirație mai mică, reducerea pierderilor de sarcină hidraulică pe conducta 


de aspirație. Dacă aceste modificări nu sunt suficiente pentru îndeplinirea condiției 
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(4.36), atunci se recomandă alegerea altei pompe, cu o caracteristică cavitațională care 
să permită funcționarea în condiții normale în sistemul considerat. 


Pentru analizarea NPSH. 


ins, definit în relația (4.34), în figura 4.26 este prezentată o 
configurație corespunzătoare unei situaţii defavorabile din punct de vedere 
cavitaţional. 

Pentru a înţelege semnificația noţiunii de NPSH, se consideră următoarea situaţie aflată 
la limita admisibilă de funcţionare fără cavitație: presiunea absolută la intrare este egală 


cu presiunea atmosferică, Pabs; = Par» Presiunea de vaporizare se consideră nulă, 


p, = 0, iar pierderile de sarcină pe conducta de aspirație sunt neglijabile, A = 0. Cu 


ri-a 


L 


aceste considerente, relația (4.34) se reduce la forma: NPSH st = 2 at: — ea] ; 
P. 


Fig. 4.26. — Aspirație dintr-un rezervor deschis la presiunea atmosferică, cu H g4 > 0 


Presupunând că NPSH-ul necesar! este nul, NPSH =0 , pentru limita admisibilă de 


funcționare fără cavitaţie, condiția (4.35) devine: 


pe H E (4.37) 
Pg 


Considerând p,,/pg =10 m, condiția (4.37) arată că există o limitare a poziționării 
pompei, anume: Hg, <10 m. Pentru valori mai mari ale înălțimii geodezice de 
aspirație, adică pentru H s4 > 10 m, vaporizarea lichidului şi degajarea gazelor dizolvate 


duce la imposibilitatea amorsării pompei. 


'* NPSH-ul pompei 
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Deoarece presiunea de vaporizare creşte cu temperatura, favorizând diminuarea valorii 


NPSH us: pompele care vehiculează lichide calde, de exemplu, pompele de condens 


sunt în mod uzual montate la o cotă inferioară radierului bazinului de condens, 


obținându-se astfel o creştere a NPSH inst prin H ga < 0 (contrapresiune la aspirație). 


Trebuie subliniat că, din punct de vedere energetic, funcționarea unei anumite pompe 
într-o instalație nu este influențată de poziția pompei în instalație (mai aproape de 
secțiunea de intrare, sau mai aproape de secţiunea de ieşire). Necesitatea evitării 
apariției cavitaţiei impune singurele limitări de poziţionare a unei pompe într-o anumită 


instalație (această limitare nu există, spre exemplu, la ventilatoare). 


4.3.4. Factori care influenţează punctul de funcţionare energetică 


Privind în ansamblu informaţiile prezentate în acest capitol, se observă că în afară de 
caracteristica energetică a pompei, un rol esenţial în stabilirea punctului de funcţionare 
îl are caracteristica instalaţiei. În consecinţă, prezentul paragraf trebuie citit în strânsă 
legătură cu paragrafele $4.2.2 şi $4.2.3, care se referă la factorii care influențează 
curbele caracteristice. Într-adevăr, toţi factorii prezentaţi anterior, care influențează 
curbele caracteristice ale pompelor, influenţează corespunzător şi punctul de funcționare 
energetică al acestora, în diferite tipuri de instalaţii. În cele ce urmează, nu se revine 
asupra acestor factori, ci se prezintă numai factorii care influențează punctul de 
funcționare energetică F din perspectiva caracteristicii instalaţiei (sau a sistemului 


hidraulic în care este montată pompa). 


Caracteristica instalaţiei a fost definită în (4.14), sub forma: HI; = (H s+ MQ? ), unde 
modulul de rezistență hidraulică M are formule de calcul diferite, în funcție de tipul 
instalaţiei în care se efectuează calculul (pompă singulară montată în sistem, pompe 
cuplate în serie, sau pompe cuplate în paralel), iar debitul O reprezintă debitul vehiculat 
prin instalație. În planul {90,H L, caracteristica instalaţiei este o parabolă, crescătoare la 
valori pozitive ale debitului, centrată față de axa înălțimilor de pompare. 


Caracteristica instalaţiei este deci influențată de doi factori şi anume: modulul de 


rezistență M al sistemului şi înălțimea statică Hş corespunzătoare sistemului. Se 
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reaminteşte că înălțimea statică a instalaţiei este definită prin relaţia (4.8). Înălţimea 


statică este egală cu înălțimea geodezică (H s = Ha ), atunci când presiunile la intrare şi 


ieşire sunt egale (p; = pe). 
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Fig. 4.27. — Influența modulului de rezistență hidraulică 
asupra punctului de funcționare energetică 


= În figura 4.27 este prezentată influența modulului de rezistență hidraulică asupra 
curbei caracteristice a instalaţiei şi implicit, asupra punctului de funcționare energetică 
al unei turbopompe introduse în sistem. După cum se poate observa, atunci când 
modulul de rezistență creşte (spre exemplu datorită închiderii mai mult a vanelor de la 


consumatori), debitul prin instalaţie scade, iar valoarea înălțimii de pompare creşte. 


= În figura 4.28 este prezentată influența înălțimii statice asupra curbei caracteristice 


a instalaţiei şi implicit, asupra punctului de funcționare energetică al pompei în 
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instalația considerată. După cum se poate observa, atunci când înălțimea statică creşte, 


debitul prin instalaţie scade, iar înălțimea de pompare creşte. 


H [m] 


—30 | | | i 
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 


Q [m/s] 
Fig. 4.28. — Influenţa înălțimii statice Hş asupra punctului de funcționare energetică 


Din punctul de vedere al înălțimii statice există trei cazuri posibile: 


> Înălțimea statică pozitivă, Hg >0, care corespunde unei instalații la care nivelul 


piezometric la intrare este mai mic decât nivelul piezometric la ieşire, H,, < H pe 
l 


(adică o instalație în care, fără existența pompei, fluidul ar circula de la ieşire către 
intrare). In figura 4.28.a este prezentată o schemă cu rezervoare deschise la presiunea 


atmosferică, în care Hs = Hg >0. În exemplul ales, înălțimea geodezică de aspirație 
este negativă (7 ga < 0); 

> Înălțimea statică nulă, Hg =0 (figura 4.28.b), care corespunde unei instalații la care 
nivelul piezometric la intrare este egal cu nivelul piezometric la ieşire, H P; =H Pe 


(adică o instalație în circuit închis, în care fără existența pompei, fluidul nu ar circula); 
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Fig. 4.28. — Scheme de instalații cu înălțime statică H ș : 


(a) pozitivă; (b) nulă, (c) respectiv negativă 


> Înălțimea statică negativă, Hş <0, care corespunde unei instalaţii la care nivelul 


A 


piezometric la intrare este mai mare decât nivelul piezometric la ieşire H,. > H, . In 
L e 


figura 4.28.c este prezentată o schemă cu rezervoare deschise la presiunea atmosferică, 
în care Hg =H, <0. Pentru acest tip de instalație, fără existența pompei, fluidul ar 
circula de la intrare către ieşire, cu un debit Q4 mai mic decât debitul Q; , realizat în 
cazul existenței pompei. În exemplul ales în figura 4.28.c, înălțimea geodezică de 


aspirație este negativă (H P 0). 


Trebuie să menţionăm aici existenţa unor alte forme ale caracteristici instalaţiei. În 


anumite condiţii, de regulă atunci când curgerea are loc în circuit închis, fără 
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consumatori activi, dar cu un schimb important de căldură, care duce la fierberea 
lichidului în anumite zone ale instalaţiei, ca în cazul sistemelor de generare a aburului 

A 3 1 Si i ia u 
din centralele nucleare de tip BWR E caracteristica instalaţiei poate avea tangentă 


negativă (vezi figura 4.29), ceea ce poate duce la o comportare instabilă a sistemului. 
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Fig. 4.29. — Forma curbei caracteristice a instalaţiei în cazul curgerii bifazice cu 
fierberea fluidului transportat, analizată de Ishii [82] 


Criteriul de stabilitate este dat de tangentele la cele două curbe (caracteristica instalaţiei 
şi caracteristica de sarcină a pompei), în punctele de intersecție. Atât timp cât prima 
derivată a caracteristicii de sarcină a pompei este mai mare decât prima derivată a 
caracteristicii instalaţiei, curgerea este stabilă. Astfel, în figura 4.29, punctele A şi C 
sunt stabile, iar punctul B este instabil, orice mică perturbaţie mutând punctul de 


funcționare din B, în punctul C, sau în punctul A. 


17 în limba engleză, Boiling Water Reactor, abreviat BWR 
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4.4. Reglarea funcționării turbopompelor 


4.4.1. Tipuri de reglare a funcționării pompelor în sisteme hidraulice 


De cele mai multe ori, necesitățile consumatorilor deserviți de către instalații, care au în 
componenţa lor pompe, sunt variabile în timp. Din acest motiv, se impune ca parametrii 
de funcționare ai acestor instalaţii să poată fi modificaţi, astfel încât să poată satisface 
cerințele consumatorilor. Modificarea parametrilor de funcționare se materializează prin 
modificarea punctului de funcţionare energetică aferent pompei, în sistemul hidraulic 


considerat. Este de dorit ca debitul Qp şi sarcina II aferente punctului de funcționare 
energetică F, să poată varia într-o plajă cât mai largă, Qnin SOrS<Oma $i 


H min < Hp < H max» lar valorile randamentelor nlor) să fie cât mai ridicate (apropiate 

de randamentul maxim). Reglarea (modificarea) punctului de funcționare, se poate 

realiza în mod discret, obținându-se numai câteva perechi distincte de valori (Op, H F) 

sau în mod continuu, obținându-se o plajă continuă de valori ale debitelor şi/sau 

sarcinilor. 

Reglarea funcționării pompelor în sisteme hidraulice poate fi realizată prin: 

O modificarea caracteristicii instalaţiei (sistemul hidraulic fiind reglabil), în timp ce 
caracteristica pompei rămâne neschimbată (pompa fiind nereglabilă); 

© modificarea caracteristicii de sarcină a pompei (pompa fiind reglabilă), în timp ce 
caracteristica instalaţiei rămâne neschimbată (sistemul hidraulic fiind nereglabil); 

© modificarea ambelor caracteristici, cea de sarcină a pompei (pompă reglabilă) şi cea 
a instalaţiei (sistem hidraulic reglabil). 

Se menţionează că cele 3 tipuri de reglare a funcționării pompelor enumerate mai sus 

reprezintă variante de reglare temporară. Există însă şi reglare permanentă, realizată 

de exemplu prin modificarea caracteristicii de sarcină a pompei în urma strunjirii 

rotorului (vezi paragraful $4.2.3). 

> Varianta O de reglare temporară a funcţionării pompelor este exemplificată în figura 


„ Situat la intersecţia dintre 


4.30.a: punctul de funcționare variază între Fi (Qpin, H max) 


caracteristica fixă a pompei H = H (0) şi caracteristica instalaţiei Has = H sl); 
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respectiv FO sp H min) situat la intersecția dintre caracteristica pompei şi 


caracteristica instalaţiei Hs = H a ON: 


(b) 
| malg) 
H (Q) / 
/ 
F 
F d 
2 
H (Q) 
0 0 
0 0.01 0.02 0.03 0 0.01 0.02 0.03 
Q [m/s] O [m/s] 


Fig. 4.30. — Reglarea funcționării prin: (a) modificarea caracteristicii instalaţiei; 
(b) modificarea caracteristicii de sarcină a pompei 


© Varianta ®© este exemplificată în figura 4.30.b: punctul de funcționare variază între 


F (Onax H max)» situat la intersecția dintre caracteristica pompei H} = H, (Q) şi 


caracteristica fixă a instalaţiei H nst = Hu (0), respectiv F> (Onin, H min) situat la 


intersecția dintre caracteristica pompei H, = H, (0) şi caracteristica instalaţiei. 
© Varianta Q este exemplificată în figura 4.31: punctul de funcţionare variază în plaja 


delimitată de punctele F; (unde j = 1 + 4), situate la intersecţia dintre caracteristicile 
pompei H =H; (0) şi H =H, (0), respectiv caracteristicile instalaţiei 


H inst T H ns (Q) şi H insto T H pst2 (0). 
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Fig. 4.31. — Reglarea funcționării atât prin modificarea caracteristicii de sarcină a 
pompei, cât şi prin modificarea caracteristicii instalaţiei 


După cum rezultă din figură, plaja de funcţionare a pompei în sistemul hidraulic este 


cuprinsă între debitul minim Q; corespunzător punctului F} şi debitul maxim Qax 


corespunzător punctului F,, respectiv între sarcina minimă H corespunzătoare 


min 


punctului F şi sarcina maximă H „ay corespunzătoare punctului Fi. 


4.4.1.1. Modificarea caracteristicii instalaţiei 


Reglarea funcționării pompelor în sisteme hidraulice prin modificarea caracteristicii 
instalaţiei poate fi realizată prin variaţia gradului de deschidere al vanei de pe conducta 
de refulare, sau prin utilizarea unei conducte de by-pass care, în general, recirculă o 
parte din debitul pompat, de la refulare către aspirația pompei, sau prin utilizarea unui 


rezervor sub presiune, montat între pompă şi sistemul hidraulic. 
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Fig. 4.32. — Reglarea funcționării prin variația gradului de deschidere 
al vanei de pe conducta de refulare 


O Prin variația gradului de deschidere al vanei de pe conducta de refulare se 
modifică modulul echivalent de rezistență hidraulică M al instalaţiei (vezi figura 4.19), 
caracteristica instalaţiei putând varia între poziția corespunzătoare valorii minime M min 
şi cea corespunzătoare valorii maxime M „ay (aflată la valori ale sarcinii instalaţiei mai 
mici decât în primul caz). 

Se obține astfel o variaţie a sarcinii instalaţiei între: 


H = Hg +M min9” şi H inst = Hg +M max”, (4.38) 


inst] 
punctul de funcționare al pompei în sistemul hidraulic F(Qp, H F) variind între punctele 
F (Onax H i) şi E (Onin: H AY definite în figura 4.32, la intersecția caracteristicii 


de sarcină a pompei H = H (0) cu caracteristicile (4.38) ale instalaţiei. 
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Dacă pe conducta de refulare a pompei se realizează o joncțiune cu o conductă de 
by-pass sau cu un alt element de instalaţii, o parte din debitul O pompat poate fi 
eventual recirculat înapoi către aspirație. După trecerea prin pompă, energia fluidului 
creşte, ceea ce înseamnă că, dacă punem în legătură (printr-o conductă) un punct situat 
imediat în aval de pompă, cu un punct situat în amonte, atunci, pe conducta de legătură 
(numită conductă de by-pass) fluidul va curge, în general, dinspre punctul aval de 


pompă, către punctul situat amonte de pompă, cu debitul Q,,, iar prin instalaţie va fi 


vehiculat debitul 0; mai mic decât debitul pompat. 


inst > 


În figura 4.33.a este exemplificată o schemă a unei instalații hidraulice alimentată de 
către o pompă cu arbore orizontal (de exemplu, o pompă centrifugă), a cărei conductă 
de by-pass este montată între un punct situat aval de punctul r pe conducta de refulare şi 
un punct situat amonte față de punctul a pe conducta de aspirație a pompei. 

În figura 4.33.b este exemplificată o schemă a unei instalații hidraulice alimentată de 
către o pompă cu arbore vertical (de exemplu, o pompă axială), conducta de by-pass 
refulând direct în rezervorul de aspirație (aici, nu s-a mai reprezentat rezervorul de 
refulare). 

În figura 4.33.c este prezentată schema unei instalații de preparare a apei calde cu 
acumulare prin amestec. În acest caz, rolul conductei de by-pass este jucat de 
rezervorul de acumulare, iar reglarea funcționării instalaţiei se efectuează cu vana 
situată la consumator. Prin modificarea modulului de rezistență al instalaţiei se obțin 
puncte de funcționare care modifică sensul debitului pe conducta de by-pass (în 
rezervorul de acumulare cu amestec). Trebuie menționat că, în acest caz, cota 


piezometrică la intrarea în sistem H,„, este mai mare decât cota piezometrică la ieşire 
L 
H „+ pompa fiind aleasă astfel încât să asigure numai circulația de acumulare a apei 
e 
calde în cazul unei cerinţe reduse la consumatori. 
Considerând necunoscut sensul debitului 0, pe conducta de by-pass (conductă pe 


care se alege sensul pozitiv de la nodul 2 către nodul 3), sistemul de ecuaţii care se 
poate scrie este format din ecuația de continuitate în nodul 2 (sau în nodul 3) şi legea 
energiilor scrisă între intrarea i şi ieşirea e din sistem, pe cele două trasee posibile: prin 


tronsonul cu pompă, respectiv prin tronsonul de by-pass: 
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Onst = Q+ Orp 
Hp, +H(Q)=Hp,+(Mi-2+M3-e)Qnst +(M2-a +M,-3)0°, (4.39) 


2 
Hy =H, +(Mi-2 +M3_e)Qinst +M bpObp [2s 


unde Mp, este modulul de rezistență hidraulică al by-pass-ului. 


(b) 


schimbätor 
de căldură 


Qin 


——z L 
la consumatori 


Rezervor de 
acumulare 
cu atnestec 


i _de la rețea 
a 


Dam 
E (e) 


Fig. 4.33. — Instalaţie hidraulică cu conductă de by-pass montată în cazul unei: 
(a) pompe centrifuge; (b) pompe axiale; (c) instalaţii de preparare a 
apei calde cu acumulare prin amestec 
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În cazul pompei axiale, M;_ lipseşte. Pentru cazurile din figurile 4.33.a şi 4.33.b, 
debitul prin by-pass are valoare negativă, conform convenției de sens pozitiv adoptată. 
Pentru cazul din figura 4.33.c, debitul prin by-pass poate fi pozitiv, sau negativ. 


Punând în evidență în membrul drept al legilor energiilor din (4.39), caracteristica 


instalaţiei: 
H inst (Om) = Hp, — Hp, + (Mi-a + M3oe)Oinsr (4.40) 
se obţine: 
Oinst > 9+ Opp 
H(0) (Moca + M,-3)0" = Hinst (Qinst)- (441) 


E: Mp Op | Op = H inst (Oinst) 


În conformitate cu ecuaţia de continuitate, rezultă că pentru găsirea soluției 
sistemului, trebuie căutat punctul de intersecție dintre caracteristica instalaţiei şi 


curba, obținută prin însumarea (în paralel) a caracteristicii reduse a pompei, 


H ca (0) = H(Q)- (Mza + M,3)97 (4.42) 
şi a caracteristicii by-pass-ului, 
Hp (Qip) = —M bpQbp | Orp | . (4.43) 


În figura 4.34. este reprezentată grafic reglarea funcţionării unei pompe centrifuge în 
cazul utilizării unei conducte de by-pass (cazul din în figura 4.33.a). 

Reglarea punctului de funcționare este posibilă între cele două situații limită de 
funcționare a ansamblului: 

=> Când vana de pe conducta de by-pass este închisă, debitul prin by-pass este nul, 


Osp =0. În acest caz, debitul pompat este minim şi egal cu debitul care alimentează 
instalația: O = 0, pompa funcționând la parametrii corespunzători punctului de 


max)» situat la intersecţia dintre caracteristica de sarcină redusă a 


funcționare F (Onin H 
pompei Heq (0) şi caracteristica instalaţiei H pst (0). 


> Când vana de pe conducta de by-pass este deschisă la maxim, caracteristica redusă a 


ù suita . . v18 A 
pompei se compune cu caracteristica by-pass-ului, pe orizontală , rezultând 


15 se adună debitele la sarcină constantă 
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caracteristica pompei cu by-pass deschis: H ped+bp (0). Punctul de funcționare al 


sistemului este notat A în figura 4.34 şi este definit la intersecţia dintre caracteristica 


instalaţiei, Hs (0) şi caracteristica pompei cu by-pass deschis: H eq+bp (0). Pompa 
funcționează la parametrii corespunzători punctului de funcționare F, anume: 
F (Onax H min). În această situaţie, debitul pompat are valoare maximă şi este egal cu 
suma dintre valoarea minimă a debitului prin instalație Oa şi modulul valorii maxime 
negative a debitului prin by-pass lO». Debitul maxim prin by-pass, corespunde 


punctului B, definit în figura 4.34, la intersecția dintre caracteristica by-pass-ului 


Hp (0) şi orizontala dusă prin A. 


H = H (Q) 
60 ; i a pirateriei inst (0) 
Hr (0) 
SOL ge nt otet ia acei aa pri cit seal] 
E ae, Hj (Q) 
40 F T Hiiop (Q) 


H [m] 


En | 
—0.02 —0.01 (0) 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 
O [m/s] 


Fig. 4.34. — Reglarea funcționării unei pompe centrifuge cu o conductă de by-pass 


Din reprezentarea grafică prezentată în figura 4.34, rezultă că în cazul reglării 
funcționării unei pompe cu o conductă de by-pass, debitul pompat Q şi debitul care 


alimentează instalația Ops, variază în limite diferite, anume: O € [Onin Omax], 
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respectiv Q;nst € [On Qnin]: De asemenea se poate observa că pentru valori mai mari 


Osp > Oinst : 


ale înălțimii statice Hg poate apărea curgerea invesă prin instalație, 


În figura 4.35 este reprezentată grafic situaţia corespunzătoare pornirii şi reglării 
funcționării unei pompe axiale”, în cazul utilizării unei conducte de by-pass (ca în 
figura 4.33.b). După cum se va demonstra în cele ce urmează, conducta de by-pass este 
folosită la pornirea pompei axiale, pentru atingerea mai rapidă a parametrilor de 
funcționare ceruți în instalație şi, în consecință, este utilă pentru reglarea debitului 
furnizat consumatorilor (debitului de alimentare a instalaţiei). 

Datorită faptului că majoritatea pompelor axiale au o zonă a caracteristicii de sarcină 
instabilă (această zonă putând fi aproximată de zona de pe curba de sarcină cu tangentă 
pozitivă, adică zona reprezentată punctat între punctele C şi T — vezi figura 4.35), la 
pornirea pompei cu conducta de by-pass închisă, se pot obţine puncte de funcționare 
în această zonă care sunt instabile şi crează şocuri prin modificarea bruscă a 
parametrilor de funcţionare la trecerea într-un punct stabil. Astfel, pentru cazul 
prezentat în figura 4.35, pornirea pompei fară vana de pe conducta de by-pass deschisă, 
ar permite existența a trei puncte de funcționare diferite ale sistemului (situate pe 
caracteristica de sarcină a pompei, deasupra punctelor notate 1, 2 şi 3 în figură), 
rezultate din intersecția caracteristicii instalaţiei cu caracteristica redusă a pompei 
axiale. În mod evident, funcţionarea nu poate avea loc în punctul situat în zona instabilă 
2, în care orice mică perturbaţie apărută în sistem (o mică variație a debitului spre 
exemplu) poate duce la migrarea bruscă a punctului de funcţionare în oricare dintre 
celelalte două puncte de funcționare posibile, modificând astfel drastic parametrii de 
funcționare ai sistemului. Cu alte cuvinte, la pornirea pompei cu vana de pe conducta de 


by-pass închisă, nu se pot obține prin instalație debite cuprinse între valorile limită Or 


şi Oc. 
In cazul pornirii cu vana de pe conducta de by-pass deschisă, funcționarea sistemului 
se produce la intersecţia dintre caracteristica instalaţiei şi curba reprezentând însumarea 


(în paralel) dintre caracteristica redusă a pompei şi caracteristica by-pass-ului (punct 


'% pentru exemplificare, s-a ales caracteristica de sarcină a pompei axiale de tip AV 902, cu pale 
rotorice reglabile aflate la unghiul de aşezare Bo 
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notat A în figură). Se evită astfel zona de instabilitate, care datorită deschiderii 


conductei de by-pass, este deplasată către stânga, în zona debitelor negative. 


Fig. 4.35. — Pornirea şi reglarea funcționării unei pompe axiale cu conductă de by-pass 


In această situație, pompa funcţionează la parametrii corespunzători punctului de 


funcţionare F, anume: (Qp, Hp), unde debitul pompat are valoare maximă: Qp = Oas 
şi este egal cu suma dintre valoarea minimă a debitului care alimentează instalaţia: 
Oins: = OA ŞI modulul valorii maxime a debitului prin by-pass lo]. Apoi, închizând 
treptat vana conductei de by-pass, punctul de funcționare al instalaţiei se poate 
modifica, debitul prin sistem putând atinge şi valori cuprinse între Qr şi Oc, utilizând 
numai zona stabilă a curbei caracteristice a pompei. Reglarea funcționării pompei se 
poate efectua astfel între Qp şi Q}, corespunzător funcționării cu by-pass-ul complet 
închis. Se subliniază deci, că nu se poate atinge direct punctul F dacă pompa porneşte 


cu by-pass-ul închis. 
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Reprezentarea grafică din figura 4.35 ilustrează concluzia enunțată anterior, anume că 


debitul pompat O şi debitul care alimentează instalația Q;„sı variază în limite diferite. 


În figura 4.36 este prezentată grafic, reglarea funcţionării unei pompe centrifuge în 


cazul unei instalaţii de preparare a apei calde cu acumulare prin amestec (cazul din 


figura 4.33.c, cu Hp, < Hp) 


H [m] 


—20 | | | | 
—0.02 —0.01 0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 
Q Im] 


Fig. 4.36. — Reglarea funcţionării unei pompe centrifuge în cazul unei instalații de 
preparare a apei calde cu acumulare prin amestec 


Când vana de la consumatori este deschisă complet, caracteristica instalaţiei este 


plată, iar sistemul funcționează în punctul AJ, cu debitul Ops, = Oa,» iar debitul 
pompat este maxim: Op, = Qmax- Deci, atât pompa, cât şi rezervorul de acumulare cu 


amestec alimentează consumatorii: OA, = Oi, + Op | > Omax + Qop,- 
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In cazul în care vana de la consumatori este complet închisă, caracteristica instalaţiei 


se confundă cu axa H (deoarece 0; = 0), punctul de funcționare al sistemului devine 
A3, iar întreg debitul pompat (Ora = Omin) este acumulat: Q, 3 $ 0, iar ON O 


În figura 4.36 a fost reprezentată şi o situație intermediară cu vana de la consumatori 


parțial deschisă. În acest caz, punctul de funcționare al sistemului se gaseşte în A», o 


parte din debitul pompat (0£-) alimentează consumatorii: Q;„st = Oa», iar o parte este 
acumulată: Op, <0. 


Pentru acest tip de instalație, trebuie acordată o atenție deosebită alegerii pompei. O 
pompă aleasă necorespunzător, poate duce la puncte de funcționare ale acesteia la 


înălțimi de pompare H < 0, în regim de disipator de energie. 


© În cazul în care pe conducta de refulare a pompei se montează un rezervor sub 
presiune (figura 4.37), funcționarea pompei se decuplează de funcționarea sistemului 
hidraulic. 

Ansamblul format din pompă, rezervor sub presiune, compresor pentru menţinerea 
pernei de gaz la parametrii proiectați, precum şi aparatele care asigură funcționarea 
automată a acestui ansamblu, poartă numele de instalaţie de hidrofor. În mod uzual, 
recipientul instalaţiei de hidrofor este denumit hidrofor, deşi el este doar un recipient 
sub presiune. Cu această menţiune, în cele ce urmează, vom utiliza şi noi termenul de 
hidrofor pentru a desemna rezervorul sub presiune. 

În instalaţia cu hidrofor, pompa nu funcționează în mod continuu. Debitul Q refulat 
de către pompă alimentează hidroforul atât cât este necesar pentru ca presiunea p la 


suprafața liberă a hidroforului să fie menţinută între o valoare minimă şi o valoare 
maximă: pe ERE Pmax]: 


Sarcina instalaţiei depinde de sarcina piezometrică H „ ia (p [pe +z) de la suprafața 


apei din hidrofor” (unde H Dai <H Dide <H PAA ). Cu notațiile din figura 4.37, 


sarcina instalaţiei este: 


20 A x . . . d. . . 
Când creşte consumul de apă din hidrofor, cota suprafeţei libere scade, iar presiunea pe 
suprafaţa liberă scade de asemenea. Sarcina piezometrică minimă înseamnă deci cotă şi 
presiune minime. 
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Hp = Hs + hu» = Hg +MO?, (4.44) 


inst rl—2 


unde sarcina statică a instalaţiei se scrie”: Hg = (H Prig Hp; ). 


rezervor | 
de aspiratie hidrofor 


r 


d ——> 
pompa 


O sistem 


Fig. 4.37. — Sistem hidraulic alimentat prin intermediul unui hidrofor 


70 


———— H=H(Q) 
Ci H isi (Q) pentru P max 
E Higi (Q) pemry P min 


plaja de variatie 


0 
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 
O [m/s] 


Fig. 4.8. — Reglarea punctului de funcționare în cazul utilizării unui hidrofor 


” Punctul de ieşire din instalație se alege pe suprafața liberă a lichidului din hidrofor, iar punctul 
de intrare i este ales pe suprafața liberă a lichidului din rezervorul de aspirație. 
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În general, la automatizarea funcţionării pompei din instalaţiile de hidrofor, se folosesc 
nivelurile minim Zin, respectiv maxim Zmay din recipient, drept parametri care 
determină pornirea sau oprirea pompei. Instalaţia de hidrofor permite acumularea 
fluidului la presiunea cerută de consumatori, ceea ce face ca funcționarea pompei să 
poată fi automatizată numai în funcție de nivelurile sus menţionate. 


Când sarcina piezometrică a hidroforului este minimă, H _ , Sarcina statică 
n 


=H: 
P hidr Pmi 


| iei inimă: He, = (4 -H ) i invers, când H =H 
a instalaţiei este minimă Smin Pmin pi) $ > P hidr Pma 


rezultă că sarcina statică a instalaţiei este maximă: H5 pax = (7 Pma Hp; | 


În figura 4.38 este reprezentată grafic reglarea punctului de funcționare în cazul 
utilizării unui hidrofor. Punctul de funcționare al pompei în sistemul hidraulic variază 
între punctele H (Onin H S) şi F (Onax H a) obținute la intersecția caracteristicii 
de sarcină a pompei H = H (0) cu caracteristicile instalaţiei descrise de relaţia (4.44), 


în care sarcina statică este Hs „i pentru presiunea Pmin în hidrofor, respectiv H s max 


pentru presiunea Pmax în hidrofor. 


4.4.1.2. Modificarea caracteristicii de sarcină a pompei 


Reglarea funcționării prin modificarea caracteristicii de sarcină a pompei corespunde 
reglării cu consum minim de energie. Acest tip de reglare a funcționării poate fi 
realizată dacă se utilizează pompe cu turație variabilă”, sau pompe cu pale rotorice 
reglabile (palele reglabile sunt tipice rotoarelor axiale, dar pot fi întâlnite şi la rotoare 


diagonale). 


O În figura 4.39 este exemplificată reglarea funcționării în cazul modificării turaţiei 


pompei, între o valoare minimă „in şi o valoare maximă na - 


Caracteristica de sarcină a pompei H = H (0,n), variabilă în funcţie de turația n, 


intersectează caracteristica fixă a instalaţiei H pst = H inst (0) de-a lungul unei curbe de 


” Turaţia poate varia continuu între o valoare minimă şi o valoare maximă, sau poate varia în 
trepte 
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variaţie, delimitată în figură de punctele de funcţionare Fi (Onax H i) ŞI 


F, (Omin > H min ). 


70 
— H=H(Q)lan=n ax 

za |— — —H=H(O)lan=n,,, 
ia, H ist A Hri (Q) 
— plaja de variatie 
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Fig. 4.39. — Reglarea funcționării în cazul modificării turației pompei 


Datorită rolului din ce în ce mai important pe care îl capătă modificarea turației 
pompelor în perioada actuală, ne vom opri asupra unor aspecte pe care le presupune 


efectuarea acestui tip de reglare. 


© Primul aspect este cel al determinării randamentului la care funcționează o 
pompă acționată cu motor cu turație variabilă, în momentul în care turația este 
diferită de cea nominală, nọ (pentru care sunt furnizate curbele caracteristice ale 
pompei). 

Se consideră cunoscute caracteristica de sarcină H = H (0) şi de randament a pompei 


n =n(Q) funcționând la turația nominală nọ, caracteristica (fixă) a instalaţiei 
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H 


inst 


=H. 


inst 


parametrilor de funcționare ai pompei în instalația dată. 


H [m] 


n [%] 
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(0), precum şi turația m (unde n, £ng) la care se doreşte determinarea 


Fig. 4.40. — Determinarea randamentului pentru un punct de funcționare situat pe curba 


de sarcină corespunzătoare unei turații n, , diferite de turația nominală no 


În acest caz, prin aplicarea relaţiilor de similitudine (4.5) şi (4.6) deduse în paragraful 


$4.2.3, se poate construi caracteristica de sarcină a pompei funcționând la turația m, 


plecând de la perechi de valori lo jH ;) corespunzătoare turației nominale ngo, astfel: 


n 
Q; = O;, 
no 


(4.46) 


(4.47) 


unde s-au notat cu 0,H,,) coordonatele punctului de pe caracteristica de sarcină 


H =H; (0,) corespunzătoare turației m (vezi figura 4.40), punct omolog cu punctul 
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de coordonate lo pH £j de pe caracteristica de sarcină H = H(0) corespunzătoare 
turaţiei nominale n. 


După construirea caracteristici H} = H (0,) corespunzătoare turaţiei m, se poate 
1 1441 | 1> 
determina punctul de funcționare energetică, la intersecția acestei curbe cu 


caracteristica instalaţiei Hst = ul); anume punctul F în figura 4.40, de 
coordonate (Or, „Hr, ). 

Pentru determinarea randamentului np, corespunzător punctului F , trebuie determinat 
debitul Qop corespunzător punctului omolog OF de pe caracteristica de sarcină 
H =H (0) a pompei funcționând la turația nominală ngo. 


Utilizând relațiile de similitudine (4.5) şi (4.6) pentru debite, se obține: 
n 
Qor == Qr,» (4.48) 
1 


Pentru această valoare a debitului (Qor) se citeşte randamentul Np, corespunzător 


punctului de funcționare F; de pe caracteristica de randament n = n(o), furnizată de 


fabricantul pompei pentru turația nominală ngo. 


© Al doilea aspect este cel legat de determinarea turației cu care ar trebui acționată 


o pompă într-o anumită instalatie, astfel încât în aceasta să se realizeze un anumit 


Ya Y 


debit, sau o anumită înălţime de pompare. 


Se consideră cunoscute caracteristica de sarcină H = H (0) şi de randament a pompei 
n= n(o) funcționând la turația nominală nọ (cunoscută), caracteristica (fixă) a 
instalaţiei H pst = H inst (0), precum şi parametrul care trebuie realizat la turația m 
diferită de cea nominală (fie debitul Qp, , fie înălțimea de pompare Hp, ). 

În acest caz, se poate determina punctul de funcționare energetică a pompei F; la turaţia 
m (necunoscută), situat fie la intersecția dintre verticala dusă prin Ok şi caracteristica 
instalaţiei (în cazul în care se impune vehicularea prin instalaţie a debitului Qp, ), fie la 


intersecţia dintre orizontala dusă prin Hy, şi caracteristica instalaţiei (în cazul în care se 


impune realizarea în instalație a înălțimii de pompare Hp ). 
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Fig. 4.41. — Reprezentare grafică necesară determinării turației n, , la care ar trebui să 
funcționeze pompa, astfel încât prin instalație să se realizeze un anumit parametru 


Pentru oricare din cele două variante posibile prezentate, determinarea punctului de 


funcționare energetică F; (vezi figura 4.41) duce la cunoaşterea perechii de valori 
(Or, „Hp ), corespunzătoare turației necunoscute 7. 
Pentru a putea determina turația n , se scriu relaţiile de similitudine (4.5) şi (4.6) pentru 


debite şi înălțimi de pompare: 


2 
Qor = da respectiv Mor = (=) Ă (4.49) 
Op m Hg (m 


Acest sistem de două ecuaţii cu trei necunoscute (7, Qop, Hop) nu poate fi rezolvat 


direct, în schimb, prin eliminarea raportului turaţiilor între cele două ecuații, se obține: 


H 
ii (4.50) 


Hop = l por) 
Fi 
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care reprezintă locul geometric al punctelor omoloage lui F). Se construieşte grafic 
(figura 4.41) această parabolă a punctelor omoloage lui F în planul (0,H ), iar la 
intersecția acesteia cu caracteristica de sarcină H = H (0) a pompei funcţionând la 
turație nominală, se obține punctul omolog OF corespunzător turației no. 

Pentru determinarea turației m, se aplică relațiile de similitudine pentru debite între 


punctele F; şi OF, astfel: 


OF 


Qor 


In continuare, se poate determina randamentul np, corespunzător funcționării pompei la 


nı = Ng (4.51) 


turația n, în instalația dată (vezi figura 4.41), prin citirea valorii randamentului care 
corespunde debitului Qop pe caracteristica de randament n=n(Q), furnizată de 


fabricant pentru turația nominală ngo. 


O În figura 4.42 este schematizată modificarea unghiului de aşezare a palelor 


rotorice f (unghiul dintre coarda profilului şi orizontală), acesta putând varia cu + AB 
față de valoarea optimă By, corespunzătoare parametrilor nominali ai pompei: 

B=Bo AB. (4.52) 
Unghiul de aşezare a palelor rotorice (4.52) poate varia deci între o limită minimă Bnin 
şi o limită maximă Bmax. În figură este reprezentat doar profilul palei din secțiunea 
mediană a palei”. 
În figura 4.43 este exemplificată reglarea funcționării prin modificarea caracteristicii de 
sarcină a unei pompe axiale, H = H (0,B), în cazul variaţiei unghiului de aşezare a 
palei rotorice (4.52). S-a considerat o variaţie a acestui unghi cu AB=5" față de 
valoarea nominală Bo. Caracteristica de sarcină a pompei H = H (0,8) intersectează 
caracteristica fixă a instalaţiei H ps = H inst (0) de-a lungul unei curbe de variație, 
delimitată în figură de punctele de funcționare F (Onax H TE şi E (Omin SH in ). 
23 forma profilului palei variază de la butuc (coarda profilului minimă, grosimea profilului 


maximă şi unghiul de aşezare maxim) către periferie (coarda profilului maximă, grosimea 
profilului minimă şi unghiul de aşezare minim) 
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Fig. 4.42. — Modificarea unghiului de aşezare a palei rotorice a unei pompe axiale 
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Fig. 4.43. — Reglarea funcționării în cazul modificării unghiului palei rotorice 
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În general, unghiul de aşezare a palelor rotorice este modificat printr-un mecanism 
comandat manual de la cuplajul pompă-motor, acționarea acestui mecanism fiind 
posibilă doar pe timpul staționării agregatului (arborele pompei este găurit, iar prin 
interiorul acestuia trece tija de acţionare a mecanismului de reglare a palelor rotorice). 

Există însă şi pompe axiale, al căror mecanism de reglare a unghiului palelor rotorice 
poate fi acționat şi în timpul funcţionării pompei. Pentru aceste pompe, pornirea 
agregatului nu necesită neapărat utilizarea unei conducte de by-pass (ca în figura 4.35), 


ci poate fi realizată prin modificarea unghiului f ca în figura 4.44. 


—— H (Q) lap =$; 
—— H(0)laB =B,- 10° 
oe H (Q) 


max 


3.5 


Fig. 4.44. — Pornirea unei pompe axiale, în cazul în care mecanismul de reglare a 
unghiului palelor rotorice poate fi acționat în timpul funcționării pompei 


Pentru caracteristicile de sarcină ale pompei exemplificate în figura 4.44, pornirea 
pompei trebuie realizată pentru o poziție a palelor rotorice cu unghiul de aşezare 


B= ( Bo —109), caz în care, la intersecția cu caracteristica instalaţiei, se obține punctul 


de funcţionare F; pe ramura stabilă din partea dreaptă a caracteristicii pompei. Apoi, 
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prin modificarea treptată a unghiului de aşezare, se translatează punctul de funcționare 


al pompei în punctul F>, corespunzător valorii nominale a unghiului de aşezare, B = By. 


Se subliniază că atingerea punctului de funcționare F, dorit nu poate fi realizată dacă 


pompa porneşte direct cu palele rotorice în poziția nominală Bg, deoarece primul punct 


de intersecție a caracteristicii instalaţiei cu caracteristica pompei se obține pe ramura 


stabilă din partea stângă, la un debit inferior valorii Oc. 


4.4.2. Reglarea funcţionării pompelor în staţii de pompare 


Problemele ridicate de retehnologizarea stațiilor de pompare sunt deosebit de 
complexe, necesitând îmbunătățirea alimentării cu apă în condiţiile în care debitele 
furnizate de sursele de alimentare cu apă nu sunt suficiente, respectiv îmbunătăţirea 
parametrilor de funcţionare a pompelor (în principal reducerea consumului de energie al 
pompelor). Îmbunătăţirea parametrilor alimentării cu apă se poate realiza printr-o 
reglare automată eficientă, care să înlăture furnizarea apei la parametri care sunt mult 
peste necesarul consumului la un moment dat şi să împiedice, pe cât posibil, efectuarea 
unor greşeli umane. 

Pentru reducerea consumului de energie în condiţiile livrării apei la consumatori în 
conformitate cu necesităţile acestora, se impune îmbunătățirea randamentului de 
funcţionare al pompelor. În acest caz există două variante posibile: înlocuirea pompelor 
vechi (cu randamente scăzute) cu pompe noi, sau îmbunătăţirea circulației apei prin 
pompe (care se poate realiza fie modificând rotorul acestora, fie reducând la maxim 
pierderile de sarcină în pompă, prin prelucrarea superioară a suprafeţelor interioare ale 


acesteia, fie prin ambele metode descrise mai sus). 


4.4.2.1. Reglarea discretă a funcţionării pompelor în staţii de pompare 


Se va analiza modul de funcționare a pompelor într-o stație de pompare care 


alimentează o reţea orăşenească. In staţiile de pompare, pompele sunt cuplate în 
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paralel, ceea ce înseamnă că, global vorbind, caracteristica energetică a stației de 
pompare Hey =H (9) se determină după regulile cuplării în paralel a pompelor 
(însumarea grafică în paralel a caracteristicilor reduse ale pompelor), enunțate în 
paragraful $4.3.2.2. 


Reţeaua hidraulică alimentată cu apă are o curbă caracteristică H; = Hi (0) 


variabilă în timp, în funcție de consumul de apă existent la un moment dat. Variația 
O = olt) a consumului zilnic în limite relativ importante duce la necesitatea reglării 
funcționării stației de pompare. 

Deorece este vorba de un regim de funcționare variabil, vom analiza două cazuri 
diferite: © cel în care consumul de apă creşte de la o valoare minimă, către o valoare 
maximă (de exemplu, dimineața, când consumul creşte de la minimul nocturn la 
maximul diurn), respectiv © cel în care consumul de apă scade de la o valoare maximă 
spre o valoare minimă (de exemplu, seara, când consumul scade de la maxim, la 


minimul nocturn). 


O În figura 4.45 este prezentat primul caz, anume cel în care consumul de apă creşte. 

Se consideră o staţie de pompare echipată cu 3 pompe identice, de turație constantă, 
cuplate în paralel. Pornirea şi oprirea pompelor este comandată în funcţie de valoarea 
sarcinii în punctul de funcționare al ansamblului de pompe cuplate în paralel. Această 


sarcină variază între o valoare minimă, H „in Şi o valoare maximă, H max- 


Să presupunem că ne aflăm în situaţia de dimineaţă, când consumul de apă creşte 
E as PO ae A s% „94 

brusc de la o valoare minimă în cursul nopții, la valoarea maximă” . 

Când consumul de apă este mic (noaptea, de exemplu), majoritatea vanelor 


consumatorilor sunt închise, deci caracteristica instalaţiei H nst (0) este cea 
corespunzătoare modulului de rezistanță maxim al rețelei, M may, anume: 
£ 2 
H inst y Hs +M max $ (4.52) 


In această situație, în stația de pompare funcționează o singură pompă, a cărei 


caracteristică de sarcină este notată cu P în figura 4.45. Punctul F, de funcționare 


24 : : i 2 DIA E. 4 R 
Debitul maxim consumat într-o zonă urbană în cursul unei zile este relativ constant între orele 
10 a.m. şi 9 p.m. 
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energetică a pompei în sistemul hidraulic se află la intersecția celor două curbe 


caracteristice, sarcina sa fiind maximă, anume Hp, =H max- 


30 
25H- 


20 X- — = Sa 


n = = æm m $ N : Da = = = -e = 


10 


0 
O 001 0.02 003 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08 0.09 


Fig. 4.45. — Reglarea discretă a funcționării pompelor într-o stație de pompare, 
în situaţia în care consumul de apă creşte de la o valoare minimă la o valoare maximă 


În momentul în care creşte debitul consumat de către utilizatori (se deschid mai multe 
vane în circuit), modulul de rezistenţă hidraulică al reţelei scade (caracteristica 
instalaţiei coboară), iar punctul de funcționare migrează pe caracteristica pompei, către 
valori mai mici ale înălțimii de pompare. Cea de-a doua pompă este pornită atunci când 
punctul de funcționare ajunge în poziţia Fz (figura 4.45), în care înălțimea de pompare 


ENSS Ca aiy ; Í z 25 
atinge valoarea minimă admisibilă pentru rețeaua considerată (valoare notată H pin)”. 


Pornirea celei de-a doua pompe modifică brusc curba caracteristică a stației de pompare, 


atât debitul furnizat, cât şi înălțimea de pompare asigurată de stație mărindu-şi valorile 


* În mod practic, cea de-a doua pompă este pornită atunci când operatorul constată că presiunea 
pe magistrala de refulare a staţiei de pompare a scăzut sub valoarea minimă admisibilă. 
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(curba ansamblului celor două pompe cuplate în paralel, notată 2P în figura 4.45). 
Punctul de funcționare sare deci în poziția F; situată pe aceeaşi carateristică a rețelei ca 
şi F2. Punctul de funcţionare continuă să migreze către F4, unde este pusă în funcțiune şi 
cea de-a treia pompă din stația de pompare: din F4 se produce un salt în punctul F5 situat 
la intersecţia dintre caracteristica reţelei care trece prin F4 şi caracteristica ansamblului 
de 3 pompe cuplate în paralel (notată 3P în figura 4.45). În general, dacă sunt mai mult 
de 3 pompe, procesul se repetă până la punerea în funcţiune a tuturor pompelor. 

Debitul maxim cerut de către consumatori poate fi atins cu cele 3 pompe cuplate în 


paralel şi corespunde modulului de rezistență minim al rețelei, M min, caracteristica 
rețelei hidraulice fiind în acest caz: 

Hes Hs +M min 97. (4.53) 
Punctul de funcționare corespunzător debitului maxim este notat F6 în figura 4.45 şi 
corespunde sarcinii minime din sistem, H „in - 
Prin proiectarea punctelor de funcționare Fi, F2, ..., Fe pe axa debitelor, se obţin 


intervalele discrete de variație ale debitului furnizat consumatorilor: 
lo: = Q min orah o. das, Or, | şi lOr. -> Oa Ss După cum se poate 
observa din figura 4.45, o astfel de reglare a funcționării pompelor în stație, nu poate 


asigura toate valorile debitelor cerute de consumatori, între valoarea minimă (Qp, 
corespunzătoare punctului F.) şi valoarea maximă a debitului (Qp, corespunzătoare 


punctului F6). Din această cauză, acest tip de reglare se numeşte reglare discretă a 
funcţionării pompelor în staţie. 

De asemenea, trebuie remarcat faptul că necesarul de apă la consumatori variază 
continuu, ceea ce face ca în momentul imediat următor pornirii unei pompe, debitul 
furnizat de stație să devină mai mare decât este necesar, existând astfel o perioadă de 


timp în care se livrează în reţea un debit de apă excedentar. 


O În figura 4.46 este prezentat cel de-al doilea caz enumerat, anume cel în care 
consumul de apă scade. 

Să presupunem că ne aflăm în situaţia de seară (când consumul de apă scade de la o 
valoare maximă în cursul serii, către o valoare minimă în cursul nopţii). Când consumul 


este mare, vanele consumatorilor sunt deschise, deci caracteristica rețelei (4.53) este cea 
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corespunzătoare modulului de rezistanță hidraulică minim al reţelei, iar în stația de 
pompare funcționează toate pompele (curba notată 3P în figura 4.46). Funcționarea se 
produce la intersecţia celor două curbe, în punctul F; din figura 4.46, sarcina sistemului 


fiind minimă. 


2P 


3P 


) | 
(0) 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08 0.09 
Q [m/s] 


lQ; Pra Oo Or O, 


Fig. 4.46. — Reglarea discretă a funcționării pompelor într-o stație de pompare, 
în situaţia în care consumul de apă scade de la o valoare maximă la o valoare minimă 


În momentul în care la utilizatori scade nivelul de consum (se închid mai multe vane în 
circuit) modulul de rezistență al reţelei creşte (caracteristica rețelei se ridică), iar 
punctul de funcţionare migrează pe caracteristica ansamblului (notată 3P) către valori 
mai mari ale înălțimii de pompare. Atunci când înălțimea de pompare atinge valoarea 


maximă admisibilă pentru rețeaua considerată (notată Hax), adică la atingerea 


punctului F2, este oprită una dintre pompe, rămânând în funcţiune doar 2 pompe. 
Oprirea unei pompe modifică brusc curba caracteristică a stației de pompare, atât 
debitul furnizat, cât şi înălțimea de pompare asigurată de stație micşorându-şi valorile 


(curba notată 2P în figura 4.46). Punctul de funcționare sare în poziția F3 situată pe 
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aceeaşi caracteristică a rețelei ca şi F2. După atingerea punctului F4, rămâne în funcțiune 
o singură pompă (în cazul general, dacă sunt mai mult de 3 pompe, procesul se repetă 
până când în stația de pompare nu mai funcționează decât o singură pompă). Debitul 
minim cerut de către consumatori corespunde caracteristicii instalaţiei definită prin 


relația (4.52). Acest debit minim este atins la sarcina maximă H „ax, anume în punctul 


F6. După cum se poate observa din figura 4.46, rezultă acelaşi tip de reglare discretă a 
funcţionării, reglare care nu poate asigura toate valorile debitelor cerute de către 


consumatori, cuprinse între valoarea maximă (Op, corespunzătoare punctului F.) şi cea 
minimă (Qp, corespunzătoare punctului F6). 


Şi aici, trebuie remarcat faptul că necesarul de apă la consumatori variază continuu, 
ceea ce face ca în momentul imediat următor opririi unei pompe, debitul furnizat de 
stație să devină mai mic decât este necesar, existând astfel o perioadă de timp în care 


se livrează în reţea un debit de apă insuficient. 


Din această analiză a funcționării unei staţii de pompare echipată cu pompe cu turație 
constantă, rezultă că reglarea discretă, efectuată prin pornirea sau oprirea pompelor din 
staţie, este relativ ineficientă, existând fie perioade în care se livrează consumatorilor 


un debit de apă excedentar, fie perioade în care se livrează un debit de apă insuficient. 


4.4.2.2. Reglarea continuă a funcţionării pompelor în staţii de pompare 


Pentru eliminarea neajunsurilor create de reglarea discretă a funcţionării pompelor într-o 
stație de pompare, în condiţiile unei variaţii mari a debitului care trebuie furnizat, se 
impune o soluție modernă, bazată pe combinarea reglării discrete cu o reglare continuă, 
corespunzătoare modificării continue a caractersiticii de sarcină a unei singure pompe. 
Astfel, cel puţin una dintre pompele staţiei va fi prevăzută cu un motor acţionat la 
turație variabilă. 

Se consideră o stație de pompare echipată cu 3 pompe identice cuplate în paralel, 
dintre care o pompă are turație variabilă, iar celelalte două pompe au turație 


constantă. Pompa cu turație variabilă funcţionează continuu şi va fi desemnată drept 
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pompă de bază. Pornirea şi oprirea celorlalte două pompe este comandată în funcţie de 
turația pompei de bază, precum şi în funcţie de valoarea sarcinii în punctul de 
funcționare al ansamblului de pompe cuplate în paralel (această sarcină variază între o 


valoare minimă, H „in Şi o valoare maximă, H max )- 


Influenţa variației turației motorului de antrenare a pompei de bază poate fi observată în 
figura 4.47. Pentru simplificare, în această figură, caracteristicile de sarcină ale pompei 


respectiv cu P 


max la turația maximă 


de bază s-au notat cu Pin la turația minimă Apin > 


n fiind obţinute prin modificarea turației cu (- 20%) faţă de turația nominală ng a 


max ? 
acestei pompe. Plaja de variaţie a turației pompei de bază, între valorile npin = 0,8 no 
ŞI max = no este aleasă astfel încât randamentul pompei să nu fie influenţat sensibil de 
aceste modificări, iar punctele de funcționare să se situeze în continuare la valori optime 


ale randamentului pompei. Pompele cu turație constantă sunt antrenate cu turaţia 


nominală ng. La funcţionarea pompei de bază în paralel cu alte pompe, caracteristicile 
energetice ale stației de pompare, anume. = Hep (0, nmin) respectiv 
Hp =H (0, Nmax) sunt notate 2P nin» 2Pmax » respectiv 3Prin > 3Pmax (figura 4.47). 


Se menționează că în stațiile de pompare, modificarea caracteristicii pompei de bază se 
efectuează de preferință în varianta în care turația maximă este egală cu turația 


nominală, adică nay = Ngo , turația pompei de bază putând fi micşorată cu cel mult 30% 
față de turația nominală. Se obține astfel turația minimă min = 0,7 nọ. Există cazuri în 


care modificarea turației se efectuează în limita a (+ 15%) față de turația nominală. 
Modificarea turației motorului de antrenare a pompei se poate face automat, în funcție 
de nivelul energetic H necesar în rețea la un moment dat. Nivelul energetic H este 


delimitat de valori minime, respectiv maxime admisibile: H pin < H < H max- 


min 
Să presupunem că ne aflam în situaţia în care consumul de apă creşte brusc de la o 
valoare minimă, la valoarea maximă. Când debitul cerut în sistem are valoarea minimă, 
Qnin (modulul de rezistență al instalaţiei este maxim), pompa de bază funcționează cu 
turația minimă, la sarcina minimă. La creşterea consumului (modulul de rezistenţă al 


instalaţiei scade), iar turația pompei de bază creşte, astfel încât, prin variaţia turaţiei 


pompei de bază poate fi asigurat orice punct de funcţionare cuprins între 
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caracteristicile acestei pompe (Prin Şi Pmax) Şi nivelurile energetice admisibile 


H respectiv H may (prima zonă colorată în gri, de formă cvasi-triunghiulară, în 


min ? 


partea stângă a figurii 4.47). 


30 


pi PRR ; PR P R „AR re ne ETE TRNA: 


maxX 


20 — = iam amis mm mmn, an, bem me» mn, a, m ______—_——____—__ 


0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08 0.09 
O [mis] 


Fig. 4.47. — Reglarea continuă a funcționării pompelor într-o stație de pompare 


Atunci când nivelul energetic H nu mai poate fi asigurat de funcționarea pompei de bază 
la turația nmay (modulul de rezistență al rețelei scade), se porneşte a doua pompă 


(antrenată de un motor cu turație fixă), simultan cu reducerea turației de antrenare a 


motorului pompei de bază până la valoarea n după care se reia reglajul continuu 


min > 
prin modificarea turaţiei motorului de antrenare al pompei de bază. În final este pusă în 
funcţiune şi cea de-a treia pompă (antrenată de un motor cu turație fixă). În cazul 
general, al unei stații de pompare cu mai mult de 3 pompe, procesul se repetă până la 
intrarea în funcțiune a tuturor pompelor. Când debitul cerut în sistem are valoarea 


maximă, Q max (modulul de rezistență al instalaţiei este minim), pompa de bază 
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funcționează cu turația maximă, în paralel cu celelalte două pompe de turație constantă, 


iar sarcina sistemului este minimă. 


In situaţia în care consumul de apă scade de la valoarea maximă, către o valoare 
minimă, reglarea continuă se efectuează pe considerente similare cazului precedent, însă 
în sensul opririi succesive a pompelor cu turație constantă, simultan cu creşterea 


turației motorului pompei de bază. 


Printr-o alegere judicioasă a pompei acţionate cu motor cu turație variabilă şi prin 


stabilirea corespunzătoare a limitelor de modificare a turației (nmin ȘI nmax), se poate 


acoperi întreaga plajă a debitelor cerute de consumatori, cuprinsă între debitul minim şi 
debitul maxim, în condițiile asigurării unui nivel al înălțimii de pompare relativ constant 
şi H 


(la acest tip de reglare, plaja valorilor cuprinse între H poate fi mult mai 


min max 
mică decât în cazul reglării discrete). Acest tip de reglare combinată (discretă şi 
continuă) se numeşte pe scurt reglare continuă a funcţionării pompelor în stație. 

Acest proces de reglare continuă a funcţionării pompelor în staţie poate fi automatizat, 
într-o primă etapă în funcție de parametrii (debit, înălțime de pompare) achiziționaţi la 
ieşirea din stația de pompare, iar apoi, în funcție de debitul şi energia hidraulică 
necesare în diferite puncte critice din reţea. Dispar astfel variațiile de debit la 
consumatori, ceea ce îmbunătăţeşte parametrii globali de confort ai acestora, reducând 


concomitent risipa de energie. 


5. TURBINE HIDRAULICE 


5.1. Clasificarea turbinelor şi domeniile de utilizare ale 
turbinelor hidraulice 


Energia hidraulică specifică a turbinei, E în [J/kg], este energia specifică a apei 


disponibilă între secțiunea de referință S, de la aspiraţia turbinei hidraulice (secțiunea 


de înaltă presiune) şi secțiunea de referință S, de la refularea turbinei (secțiunea de 


Joasă presiune): 


— 2 — 
pe > are Rae +g(z, —z,). (5.1) 


E n ; ; iz al S ; i 
Gradul de reacțiune al unei turbine hidraulice se exprimă prin relația: 


R= Pa — Pr _ Pa — Pr 
pE pgH 


, (5.2) 


unde H este sarcina turbinei, sau căderea netă a turbinei, definită drept sarcina netă 


disponibilă între secțiunea de aspirație, respectiv de refulare a turbinei, adică: 


E v-v? Pa —P 
H = — + z 


g 2g pg 


Z 


P (5.3) 


În funcţie de tipul de energie transformată, turbinele hidraulice se clasifică în trei 

grupe distincte: 

> Turbine hidraulice care transformă doar energia potenţială specifică de poziţie, 
la care relația (5.1) se reduce la expresia: E = (za -z,) şi gradul de reacțiune (5.2) 
este nul: R=0 , deoarece presiunea este constantă şi egală cu cea atmosferică 


(pa =p,= Pa)» iar vitezele în secțiunile de referință a şi r sunt neglijabile, sau au 


! vezi paragraful §3.1 
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valori cvasi-egale, deci termenul cinetic din (5.1) se anulează, h2 -y7 = 0. În 


această categorie se încadrează roţile de apă gravitaționale. 


> Turbine hidraulice cu acţiune, care transformă doar energia cinetică specifică, la 
care relaţia (5.1) se reduce la expresia: E = (2 — v? y 2 şi gradul de reacțiune este nul: 


R = 0. În această categorie se încadrează: 

> roţile de apă cu acţiune; 

turbinele hidraulice Pelton, respectiv Turgo; 

turbinele hidraulice transversale Bánki (sau Ossberger-Michell); 


turbinele eoliene; 


Y YY Y 


turbinele marine în curent transversal, de tip Darrieus, de tip Gorlov şi de tip 
Achard. 
> Turbinele hidraulice cu reacțiune, care transformă preponderent energia 


potențială specifică de presiune şi energia cinetică specifică, la care relația (5.1) se 
poate reduce la expresia: E= h2 -y7 +, — p, )/p „ În general, în cazul 


turbinelor cu reacțiune, relaţia (5.1) se aplică netrunchiată (gabaritul acestor turbine 

este mare şi termenul de poziţie poate fi luat în considerare). Gradul de reacțiune al 

turbinelor hidraulice cu reacțiune este subunitar: 0< R <1. În această categorie se 

încadrează următoatele turbine hidraulice: 

> turbinele axial-radiale Fourneyron, respectiv Boyden; 

> turbinele radial-axiale Francis; 

> turbinele diagonale Dâriaz; 

> turbinele axiale, care se împart în următoarele tipuri constructive: Kaplan, semi- 

Kaplan, elicoidale, bulb, Straflo şi tubulare de tip S. 

În figura 5.1 sunt prezentate domeniile de utilizare ale turbinelor hidraulice cu 
acțiune, respectiv cu reacțiune de tip radial-axiale (Francis), diagonale (Deriaz) şi axiale 
(majoritatea de tip Kaplan), în funcţie de debitul turbinat O (în m/s) şi de căderea netă 
prelucrată H (în metri). Valorile debitului şi căderii au fost logaritmate (logaritm 
zecimal), pentru a evidenția aria de acoperire a domeniilor, de la valori unitare, până la 
valori de ordinul miilor ale parametrilor hidraulici. Sunt trecute pe diagramă şi izoliniile 


de putere? (în MW). 


? Izolinia de putere este linia pe care valoarea puterii P este constantă. 
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le(H) cu valorile sarcinii in [m] 


E] turbine Francis 


3.5 = 0 = turbine cu actiune 


100 MW '= N: = turbine Dériaz 


` —=—— turbine axiale cu reactiune 


izolinii de putere 


1000 MW 


0 0.5 1 i:s i 2 2.5 3 
le(Q) cu valorile debitului in [m/s] 


Fig. 5.1 — Domeniile de utilizare ale turbinelor hidraulice 
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Puterea turbinei, P, este puterea mecanică dată de arborele turbinei (adică puterea 


utilă); această putere este mai mică decât puterea hidraulică, P, , disponibilă la intrarea 


în turbină (P, este puterea consumată). Relaţia de definiție a puterii turbinei este: 


P= Pn= pgOHm, (5.4) 


unde n =n/n„n, este randamentul total al turbinei hidraulice, obţinut ca produs între 


A 


randamentul hidraulic n, , randamentul mecanic m, şi randamentul volumic n,. In 
diagrama din figura 5.1, valorile puterii P au fost calculate considerând o valoare medie 
a randamentului optim m de 90%. 

În figura 5.2 sunt prezentate detaliat domeniile de utilizare ale turbinelor cu acţiune 
de tip Pelton (cu un injector, 2, 4 sau 6 injectoare), Turgo şi Bânki (denumită şi 


Ossberger-Michell). 


3.5 
€ - a | 1000 MW 


l injector .7 | 


6 injectoare 
4 injectoare 


10MW 


=—@— turbine Pelton 
= H — turbine Turgo 


le(H) cu valorile sarcinii in [m] 


-—*— : numar de injectoare 


= turbine Bánki 


izolinii de putere 


N 


0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 
I2(0) cu valorile debitului in [m/s] 


Fig. 5.2 — Domeniile de utilizare ale turbinelor hidraulice cu acțiune 
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În figura 5.3 sunt prezentate detaliat domeniile de utilizare ale turbinelor axiale cu 


reacțiune, de tip Kaplan, bulb, Straflo şi tubulare de tip S. 


3.5 T T T T 
turbine tubulare tip S 
—H— turbine Kaplan ; 
—P— turbine bulb 1000 MW 
= "8: = turbine Straflo : 
2.5} izolinii de putere - — 


Ig(H) cu valorile sarcinii in [m] 


le(Q) cu valorile debitului in [m/s] 


Fig. 5.3 — Domeniile de utilizare ale turbinelor hidraulice axiale cu reacțiune 


În procesul de proiectare al unei turbine hidraulice (vezi paragraful 3.3), se recomandă 
utilizarea turaţiei specifice”, notată N şi definită prin relaţia (3.46): 
A gY? 
(en) 
în care turaţia n este exprimată în [Hz], debitul O în [m?/s], căderea netă a turbinei H în 
[m], iar acceleraţia gravitaţională g în [m/s"]. Turaţia specifică este un parametru 


adimensional, care pentru turbine hidraulice variază în intervalul: N e { 0,034...5,97). 


Dacă nu se cunoaşte debitul Q, ci se cunoaşte puterea P a turbomaşinii hidraulice, 


* Denumită în limba engleză: specific speed. 
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măsurată în [W], se recomandă utilizarea turaţiei specifice exprimată în funcţie de 
putere?, notată N p şi definită prin relația (3.48), care este, de asemenea, tot un 


parametru adimensional. După cum s-a subliniat în paragraful 3.3, este preferabilă 
utilizarea unor parametri adimensionali pentru a caracteriza funcționarea maşinilor 
hidraulice. 

Totuşi, în industria producătoare de maşini hidraulice, se utilizează preponderent nişte 
parametri dimensionali. Dintre aceştia menționăm rapiditatea dinamică, care, în 
literatura de specialitate relativ recentă [116; 173], este definită cu puterea maşinii 


hidraulice P exprimată” în [kW], prin relaţia: 


1/2 
ah [Eu] _n (Pi) (5.5) 
SkW H VH Ti g > A 


unde turația n este exprimată în [rot/min] şi sarcina maşinii hidraulice H în [m]. 


Unitatea de măsură a rapidității dinamice este [rot/min]. Fluidul turbinat fiind apa, 
rezultă că cei doi parametri din relațiile (3.48) şi (5.5) sunt legaţi prin formula: 


Np = 0,006, (5.6) 


kW `’ 


Rapiditatea dinamică critică în kW, notată 7, Şi măsurată în [rot/min], reprezintă 


saw Sisma: 


valoarea critică superioară a rapidității dinamice. Există deci condiția: n 
Rapiditatea dinamică critică este definită pentru principalele tipuri de turbină în funcție 
de căderea netă H, cu ajutorul următoarelor formule statistice [116]: 

e pentru turbina Pelton cu un singur injector [Siervo şi Lugaresi, 1978]: 


__85,49 


Motor = 0275” unde H e[50;1000] m. (5.7) 


e pentru turbina Bánki sau Ossberger-Michell [Kpordze şi Warnick, 1983]: 


513,25 
sier = 270305 > unde H e [5,5; 200] m. (5.8) 


e pentru turbina Francis [Schweiger şi Gregory, 1989]: 


3763 
sia > 170353 „unde H e [5; 300] m. (5.9) 


* Denumită în limba engleză: power specific speed. 
5 În trecut, această rapiditate dinamică era definită cu puterea exprimată în cai putere [CP]. Era 
notată n, , cele două expresii fiind legate printr-un coeficient, n, = 0,8575n, sau 


n, = Ll66n 


kW 


spy > dat de relația dintre puterea în CP şi puterea în kilowatt: Picp] = 136P iw]: 
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e pentru turbina Kaplan [Schweiger şi Gregory, 1989]: 


2283 
Hs cp 7 20,485 » unde H e [5,5;50] m. (5.10) 


e pentru turbina elicoidală [U.S. Bureau of Reclamation, 1976]: 


zA eE [9; 55] m. (5.11) 


skwer H?5 i 


e pentru turbina bulb [Kpordze şi Warnick, 1983]: 


__1520,26 


Msiwe > 2702857 » unde H e [6; 24] m. (5.12) 


turbina Pelton (5.7) 
—— turbina Pelton (5.13) 
= = = turbina Bánki (5.8) 


H [m] 


0 pe = d ef i ar A MIRI aie RR a 
10 10” 10 
N kWer [rot/min] 


Fig. 5.4 — Curbele limită ale căderii nete aferente turbinelor cu acțiune, definite prin 
relaţiile (5.7), (5.8) şi (5.13) 


Rapiditatea dinamică critică a turbinelor poate fi calculată şi cu următoarele relații, 
citate din monografia profesorului loan Anton [7]: 
e pentru turbina Pelton [Hitachi Review]: 


25000 
"siwer “H4800 


„unde H e [250; 500] m. (5.13) 
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e pentru turbina Francis [Hitachi Review]: 


ae 13000 50, unde H e [30;500] m. 
sar H30 


pentru turbina Francis [F. de Siervo er al, 1976]: 


3470 
Nope > 70035: unde H e [30; 500] m. 


500 


: =: = turbina Francis (5.9) 
450p........- E pai : ai e Da : g5 : E a - = : aeae - = = (urbina Francis (5.14) ; 
: ; E sai pă: turbina Francis (5.15) 


H [m] 


=% turbina Deriaz (5.16) 


[rot/min] 


n 
skWcr 


(5.14) 


(5.15) 


Fig. 5.5 — Curbele limită ale căderii nete aferente turbinelor Francis şi Dériaz, definite 


prin relaţiile (5.9) şi (5.14) + (5.16) 


e pentru turbina Deriaz [Hitachi Review]: 


"siwer 720 


e pentru turbina Kaplan [Hitachi Review]: 


DAN +50, unde H e [30;70] m. 


"siwer “H +20 


é relație adoptată şi de către CEI (Comisia Electrotehnică Internațională) 


1490 + 50, unde H e [40; 150] m. 


(5.16) 


(5.17 
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Pentru H e [2,5; 23,4] m, rapiditatea dinamică critică n, op A turbinelor bulb poate fi 


calculată şi cu formula 


_ 1370 


"soy = H°? > (5.18) 


dedusă dintr-o relaţie propusă de Anton et al [8, relaţia (1.3)]. 


70 II T T T T T T T 
X ; turbina Kaplan (5.10) 
X —*— turbina Kaplan (5.17) 
60H X A Ae : NETE EE a roata et fil —©— turbina elicoidala (5.11) | 
3 : turbina bulb (5.12) 
= = = turbina bulb (5.18) 


50 f 


40 F 


H [m] 


30 F 
DOE diane sote d ra ON NOR N... i Peene, pe Dat te în a, det ded Sel said 


10f 


0 | i L i i i i i 
200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 
[rot/min] 


n 
skWcr 


Fig. 5.6 — Curbele limită ale căderii nete aferente turbinelor axiale cu reacțiune, definite 
prin relațiile (5.10) + (5.12), (5.17) şi (5.18) 


Reprezentarea grafică a formulelor statistice (5.7) + (5.18) permite vizualizarea curbelor 
limită ale căderii nete aferente turbinelor hidraulice respective (figurile 5.4 + 5.6). Se 
recomandă ca valoarea căderii nete să nu depăşească curba limită aferentă tipului de 


turbină considerat. 
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5.2. Roţi de apă gravitaționale 


Din antichitate şi până în secolul al XVIII-lea, roţile de apă au fost cele mai răspândite 
turbine hidraulice. Roţile de apă gravitaționale (figura 5.7) utilizează energia poten- 


ţială de poziţie a cursurilor de apă. 


Fig. 5.7 — Roţi de apă gravitaționale | Muzeul Satului, Bucureşti] 


Roţile de apă gravitaționale au arbore orizontal şi un rotor cu diametru mare, de acelaşi 
ordin de mărime cu căderea care este prelucrată. Rotorul este alcătuit din pale drepte sau 
simplu curbate, prinse la periferia rotorului între două coroane circulare (fixarea palelor 
este paralelă cu axul şi sub un unghi de atac potrivit). Aceste roți de apă sunt alimentate 
în partea superioară a rotorului, în general, în punctul cel mai ridicat, în care roata 
admite o tangentă orizontală, sau într-un punct situat pe circumferința roții la circa 75% 


distanță faţă de baza acesteia. 
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5.3. Turbine hidraulice cu acţiune 


5.3.1. Roţi de apă cu acţiune 


Rotile de apă cu acţiune (figura 5.8) utilizează energia cinetică a cursurilor de apă. 
În cazul în care nu este disponibilă o cădere de apă (în zone cu pantă lină), dar debitul 
apei este constant şi suficient, pot fi utilizate roți de apă cu arbore orizontal, la care 
accesul apei este efectuat la partea inferioară a rotorului (figura 5.8.a). Roata de apă din 
figura 5.8.a are rotorul alcătuit dintr-o coroană circulară pe a cărei circumferință sunt 
montate pale drepte (fusul fiecărei pale este fixat radial). Apa loveşte palele la partea 
inferioară a rotorului, imprimând acestuia o mişcare de rotație. Randamentul obținut cu 


acest tip de roată de apă este foarte mic. 


Fig. 5.8 — Roţi de apă cu acţiune [Muzeul Satului, Bucureşti |]: (a) rotor cu pale drepte; 
(b) rotor cu cupe şi jgheab înclinat care dirijează jetul de apă către cupe 
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În figura 5.8.b este prezentată o roată de apă cu acţiune cu arbore orizontal, al cărei 
rotor este prevăzut cu cupe (sculptate în lemn). Un jgheab înclinat dirijează jetul de apă 
către cupe, la partea superioară a rotorului. Această roată de apă seamănă cu o turbină 


Pelton, doar că are cupe simple, confecționate cu o singură concavitate. 


5.3.2. Turbina Pelton 


În anul 1880, Lester Allan Pelton” a brevetat turbina cu acțiune, care ulterior avea să fie 
denumită turbina Pelton: o turbină cu cupe rotorice profilate astfel încât să permită 
divizarea jetului şi devierea simetrică a celor două subjeturi rezultate. Încă din 1883, 
această turbină a atins un randament de 90,5%. 


Turbinele Pelton sunt utilizate în domeniul debitelor mici Qe(1...83) ms, 
respectiv al căderilor mari şi foarte mari H e {50 e 1869} m. Puterea obținută variază 
în intervalul {0,44 Ri 423} MW, iar randamentele optime au valori maxime de 93%. 


Plaja de variație a rapidității dinamice este: n, e í 14... 58} rot/min. Turaţia specifică 


kW 
variază în intervalul: N e { 0,034... 0,422}. 

Microturbinele Pelton au domeniul de utilizare redus la zona debitelor foarte mici 
Q € {0,02 ... 1} m*/s şi căderilor mari, H e {30 ... 400} m. Randamenul optim are 
valori de circa 90%, iar puterea obținută este foarte mică: P e{2 ... 1000} kW. 


Rapiditatea dinamică variază în intervalul: ny e {20...53} rot/min, iar turația 


specifică este: N e {0,126 ... 0,335}. 


Turbina Pelton are un rotor prevăzut cu un număr mare de cupe profilate, dispuse pe 
circumferința unui disc circular (figura 5.9). Apa este distribuită către cupe (figura 
5.10.a) cu ajutorul unor injectoare (figura 5.10.b). O turbină Pelton are cel puțin un 
injector; poate avea maxim 6 injectoare. În general arborele turbinei Pelton este vertical, 
iar jeturile de apă au aceeaşi viteză, fiind situate în plan orizontal. Principiul de 


funcționare al turbinei Pelton este descris în paragraful §3.5.2. 


7 născut: 1829, în Vermillion, Ohio; decedat: 1908 
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Fig. 5.10 — (a) Cupele rotorului unei turbine Pelton [CHE Dobrești, noiembrie 2003]; 
(b) Injectoare de turbină Pelton [CHE Moroieni, noiembrie 2003] 


In figura 5.11. este prezentată schema unei turbine Pelton cu 4 injectoare: accesul apei 
în turbină este realizat printr-o singură conductă de aducțiune, care înconjoară turbina, 
distribuind apa către injectoare. Alimentarea turbinelor mari, cu 4 sau 6 injectoare, 


8 În curtea hidrocentralei de la Lotru Ciunget este expus unul dintre rotoarele cu 20 de cupe, 
fabricat de Neyrpic în 1972. 
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poate fi realizată prin două conducte de distribuţie, dispuse simetric față de axa turbinei, 
fiecare alimentând jumătate din numărul de injectoare. Jeturile de apă lovesc cupele, 
imprimând o mişcare de rotaţie rotorului, cu viteza unghiulară œ. Apa cade apoi în 
bazinul de refulare (cuvă cu suprafață liberă) de sub rotor, de unde este evacuată 


printr-un canal de fugă. 


Fig. 5.11 — Schema turbinei Pelton cu 4 injectoare: (1) conductă de aducțiune; 
(2) injector; (3) jet de apă; (4) cupă rotorică; (5) rotor; (6) bazin de refulare 


Diametrul caracteristic al rotorului turbinei Pelton este notat D,,, (figura 5.12) şi 


reprezintă diametrul tangent la axa jetului de apă. Injectorul turbinei Pelton este 
prevăzut la ieşire cu un ajutaj profilat, de diametru d (figura 5.12). Jetul de apă are 


diametrul contractat d, la ieşirea din ajutaj, unde d. = (0,91...0,95)d . Variația 


debitului Q este realizată cu ajutorul acului injectorului, căruia i se imprimă o mişcare 
de translație (de la stânga către dreapta în figura 5.12): debitul este nul când acul de află 
la capătul din dreapta al cursei şi obturează complet orificiul; debitul este maxim când 
acul este situat la limita din stânga a cursei. 

Pentru oprirea turbinei sau pentru variaţia bruscă a debitului fără a crea suprapresiuni în 


conducta de distribuţie a apei, este utilizat un deflector (figura 5.12). 
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Fig. 5.12 — Acţiunea jetului asupra cupelor rotorice: (1) injector; (2) acul injectorului; 
(3) ajutajul injectorului; (4) deflector; (5) cupe rotorice 


Deflectorul are o suprafață curbată şi prin rotire (coborâre) permite tăierea şi devierea 
jetului de apă într-un timp foarte scurt, jetul fiind astfel dirijat direct către bazinul de 
refulare de dedesubt. Pentru oprirea curgerii apei, acul injectorului va obtura lent 
orificiul după devierea jetului. Turbina Pelton este prevăzută şi cu un injector de 
frânare, al cărui jet acţionează pe dosul cupelor pentru a facilita frânarea bruscă (această 
frânare este necesară, deoarece la turații mici, se distruge filmul de ulei din lagăre). 

Forma cupei rotorului turbinei Pelton este foarte complexă (figura 5.13): cupa prezintă 
două concavități simetrice, reunite de-a lungul muchiei de intrare ascuţite (1), aflate pe 
axa de simetrie. Pentru a evita apariţia şocului la angajarea unei cupe în jetul de apă, s-a 


realizat tăietura (3) de la intrare, în vârful cupei. Jetul de apă de diametru d, se divide 


de-a lungul muchiei de intrare; cele două subjeturi formate sunt dirijate simetric către 


muchiile de ieşire (2), situate de-o parte şi de alta a cupei (vezi paragraful $3.5.2). 


Dintre centralele hidroelectrice (CHE) dotate cu turbine Pelton cu arbore vertical, 
menționăm următoarele: 
e CHE Bieudron din Elveţia, echipată cu 3 turbine cu câte 5 injectoare (rotor cu 26 


de cupe, diametrul rotorului de 4,63 m), puse în funcţiune în anul 1998. Puterea unei 
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turbine este de 423 MW, deci puterea instalată în centrală este de 1269 MW. Căderea 
netă este de 1869 m, iar debitul nominal al unei turbine este de 25 m/s. CHE Bieudron” 
deţine două recorduri mondiale: pentru cea mai mare cădere netă prelucrată într-o 


centrală hidroelectrică şi pentru cea mai mare putere a unei turbine Pelton. 


Fig. 5.13 — Cupa rotorului turbinei Pelton (vedere laterală, frontală şi transversală): 
(1) muchia de intrare; (2) muchii de ieşire; (3) tăietura de la intrarea în cupă 


e CHE Lotru Ciunget din România, o centrală subterană echipată cu 3 turbine Pelton 
cu câte 6 injectoare. În anul 1972, au fost puse în funcţiune turbinele echipate cu rotoare 
construite de către Neyrpic, rotoare cu câte 20 de cupe (figura 5.9). Între 1996 şi 2002, 
rotoarele turbinei au fost înlocuite!” cu rotoare produse de către Sulzer, noile rotoare 
având câte 21 de cupe, la acelaşi diametru de 2,95 m al rotorului. Puterea nominală a 
unei turbine este de 170 MW, debitul nominal al unei turbine este de 26,67 m/s, 
respectiv turaţia de sincronism este de 375 rot/min. Puterea instalată în centrală este de 


510 MW, iar debitul instalat de 80 m*/s. În prezent, căderea brută este de 792,5 m 


° CHE Bieudron este amplasată în Alpii Elveţieni, în Cantonul Valais şi aparține amenajării 
hidroenergetice complexe Cleuson Dixence. 

' Până în prezent au fost înlocuite numai rotoarele turbinelor, însă lucrările de retehnologizare 
aferente celorlalte echipamente din CHE Lotru Ciunget vor demara în anul 2008. 
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(calculată ca diferenţă între nivelul normal de retenție de 1289 mdM din lacul Vidra şi 
cota de 496,5 mdM de la ieşirea apei din injectoare). Căderea brută maximă este de 809 
m. Pierderile de sarcină hidraulică pe circuitul hidraulic principal sunt de circa 40 m în 
condiții nominale de funcționare. Randamentul maxim al turbinelor este de 92%. 

e CHE Dobreşti, pe râul Ialomiţa, o centrală mică, cu valoare istorică, echipată cu 4 
turbine Pelton (figura 5.10.a), a câte 4 MW, puse în funcțiune în 1930! Puterea instalată 
în centrală este de 16 MW, debitul instalat de 7 m*/s, iar căderea brută de 305 m. 

e CHE Moroieni, pe râul Ialomița, este echipată cu 2 turbine Pelton (figura 5.10.b), a 
câte 7,5 MW (PIF!! 1953). Puterea instalată în centrală este de 15 MW, debitul instalat 
de 8,5 m/s, iar căderea brută de 232 m. 

Menţionăm şi o CHE dotată cu turbine Pelton cu arbore orizontal, anume: 

e CHE Oschenik III din Austria, echipată cu 5 turbine Pelton cu câte 2 injectoare (cu 
un diametru al rotorului de 1,825 m). Puterea unei turbine este de 42,8 MW, deci 


puterea instalată în centrală este de 214 MW. Căderea netă este de 1130 m. 


5.3.3. Turbina Turgo 


Turbina Turgo a fost inventată în 1920 de către Eric Crewdson. Turbina Turgo (figura 
5.14) este mai mică şi mai ieftină decât o turbină Pelton de aceeaşi putere. Rotorul 
turbinei Turgo (2) are pale lungi, dublu curbate, care formează o singură concavitate; 
palele sunt montate în jurul arborelui vertical (4). Deoarece palele rotorice sunt fragile, 
rotoarele au diametru mic. Axa injectorului (1), deci şi axa jetului de apă, este înclinată 
în raport cu planul orizontal al rotorului. Jetul de apă loveşte cupele rotorice, imprimând 
rotorului mişcarea de rotaţie: apa este rotită cu circa 145 de grade între intrarea şi ieşirea 
din pale. Există şi variante constructive cu mai multe injectoare. 


Turbinele Turgo sunt utilizate în domeniul debitelor mici Q € {1 pii 10} m*/s şi al 
căderilor mari H e {50 ste 260) m (conform figurii 5.2). Puterea obţinută variază în 


intervalul 10,44 T 4,4} MW, iar randamentele optime au valori maxime de 90%. Plaja 


'! PIF = punere în funcţiune 
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de variaţie a rapidităţii dinamice este: n; € (22 gis 33) rot/min. Turaţia specifică este: 


N e {0,137...0,211}. 


Fig. 5.14 — Turbina Turgo: (1) injector; (2) rotorul tubinei; 
(3) hidrogenerator electric; (4) arbore vertical 


5.3.4. Turbina Bánki sau Ossberger-Michell 


În anul 1917, Donát Bánki! a inventat o turbină cu acțiune, cu arbore orizontal, la care 
apa trece de două ori printre pale. Rotorul cilindric al turbinei (figura 5.15) este alcătuit 
din două discuri circulare, distanțate unul de cealălalt, fixate perpendicular pe arbore; 
între aceste discuri, pe coroana circulară exterioară a fiecărui disc, sunt montate pale 
paralele cu axul orizontal; palele sunt simplu curbate. 

Admisia apei este realizată radial, la partea superioară a rotorului, printr-un jet plan, 
orientat cu ajutorul unei clapete, sub un unghi de 16° în raport cu planul orizontal 


tangent la rotor. La intrarea în rotor, apa trece printre pale, străbate apoi zona centrală 


12 născut: 1859 la Bánk, Ungaria; decedat: 1922 
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nepaletată de lângă arbore, apoi trece a doua oară printre palele rotorice şi iese din rotor. 


Deci mişcarea apei este centripetă la intrarea în rotor şi centrifugă la ieşirea din rotor. 


Fig. 5.15 — Rotorul turbinei Bánki: (1) arbore; (2) disc circular de susţinere a palelor; 
(3) pală orizontală, simplu curbată 


Pe la începutul anilor "20, germanul Fritz Ossberger a încercat să găsească o soluție 
pentru a produce energie în mod economic. S-a asociat cu australianul A. G. M. Michell 
şi au proiectat împreună o turbină cu acțiune pentru căderi medii, cu acelaşi principiu de 
funcționare ca şi cel al turbinei inventate de Bánki. Turbina proiectată de Ossberger şi 
Michell a fost brevetată în Germania, în anul 1922, sub denumirea de turbină cu jet 
liber, în engleză: Free Jet Turbine (Imperial Patent No. 361593/ 1922). Ossberger a 
îmbunătățit forma clapetei curbate care dirijează jetul la admisia apei către rotor. În anul 
1933, Ossberger şi Michell au brevetat varianta îmbunătăţită a turbinei şi au denumit-o 
turbină transversală, în engleză: Cross Flow Turbine (Imperial Patent No. 615445/ 
1933). 

În prezent, acest tip de turbină cu jet liber şi admisie radială poartă două denumiri: 
turbina Bánki, respectiv turbina Ossberger-Michell. Admisia apei în rotor poate fi 
realizată pe direcţie orizontală, sau pe direcţie verticală, ca în figura 5.16. 


Domeniul de utilizare acoperă o plajă largă a debitului, O e {0,02 az 10} m-/s, pentru 
căderi mici şi mijlocii, H e (1 ... 200} m. Puterea variază în intervalul {1 ... 1500} 
kW, iar randamentele optime au valori ridicate, n e {80 ... 86}%. Rapiditatea dinamică 
variază în intervalul: ny e{35...513} rot/min, iar turația specifică are valorile: 


N e {0,226 ...3,44}. 
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Turbina Ossberger-Michell (Bánki) este superioară altor turbine în ceea ce priveşte 
funcționarea la sarcini parțiale (funcţionarea în afara regimului optim, la valori ale 
debitului O diferite de debitul optim 0, ). Această turbină este împărțită în mai multe 
compartimente în funcţie de valoarea debitului optim (rotorul, care în acest caz este mai 


mare pe direcţie logitudinală decât cel din figura 5.15, este compartimentat cu ajutorul 


unor discuri interioare, paralele cu discurile de la extremităţi). 


(a) (b) 


Fig. 5.16 — Turbina Bánki (Ossberger-Michell): 
(a) admisia apei pe direcție orizontală; (b) admisia apei pe direcţie verticală 


9 | Q | Q 
(a) (2) ©) 
Fig. 5.17 — Compartimentarea rotorului turbinei Ossberger-Michell, pentru: 
(a) debite mici; (b) debite medii; (c) debite mari 


În general, o astfel de turbină este divizată în două compartimente, în raport de 1:2 
(adică un compartiment are un volum egal cu o treime din volumul total şi celălalt 
compartiment are un volum egal cu două treimi din volumul total). Astfel, 
compartimentul mai mic (figura 5.17.a) este utilizat la debite mici, de exemplu în 


intervalul 0<Q/Q p <1/3 (în aceast caz, începând de la 0/0, =1/6 , se 
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înregistrează un randament de peste 70%, iar în intervalul 1/5 < 9/ Qopt $ 1/3, se obține 


un randament de circa 80%). Cel de-al doilea compartiment, dublu ca mărime (figura 


5.17.b), este utilizat pentru debite medii, acoperind intervalul 0 < 0/Osp, < 2/3 (în 
aceast caz, în intervalul 1/3 < Q/Qopr < 2/3, se obține un randament cuprins între 80% 


şi 82%). Pentru debite mari sunt utilizate simultan ambele compartimente ale turbinei 
(figura 5.17.c), putând fi deci acoperit tot intervalul de variație a debitului: 


0< 9/ Qopt < 1 (în aceast caz, se obţine un palier de randament de circa 81%, pentru o 
variație mare a debitului turbinat, în intervalul 0,45 < Q / Qopt <1). 


Turbina Ossberger-Michell (Bánki) este o turbină ieftină, uşor de fabricat şi uşor de 
exploatat, fiind produsă şi în prezent pentru microhidrocentrale. De exemplu, în 
2004, la Gants Mill din U.K., a fost pusă în funcțiune o turbină Ossberger-Michell, care 
produce o putere de până la 12 kW. 


5.4. Turbine hidraulice cu reacțiune 


5.4.1. Turbine axial-radiale 


Utilizarea energiei potenţiale de presiune, alături de energia cinetică şi de energia 
potenţială de poziţie a fost posibilă numai după dezvoltarea teoriei maşinilor 
hidraulice: Daniel Bernoulli!” şi Leonhard Euler" au contribuit la dezvoltarea turbinelor 
hidraulice, prin elaborarea bazelor teoretice ale hidrodinamicii în prima jumătate a 
secolului al XVIII-lea. 

Prima turbină hidraulică cu reacțiune a fost inventată de către Johann Andreas von 
Segner!”, în perioada 1735-1755, când a fost profesor de matematică la Göttingen. 
Segner a utilizat studiile teoretice asupra efectului de reacțiune ale lui D. Bernoulli şi a 


proiectat un rotor de turbină, denumit ulterior rotorul Segner, bazat pe următorul 


B născut: 8 februarie 1700 la Groningen, Olanda; decedat: 17 martie 1782 în Basel, Elveţia 

14 născut: 15 aprilie 1707 în Basel, Elveţia; decedat: 18 septembrie 1783 la St Petersburg, Rusia 

15 János András Segner în limba maghiară; născut: 9 octombrie 1704 în Pozsony, Ungaria (acum 
Bratislava, Slovacia), decedat: 5 octombrie 1777 în Halle, Prusia (acum Germania) 
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principiu de funcționare: curentul de apă iese dintr-un cilindru prevăzut la partea 
inferioară cu câteva pale orizontale, curbate într-o singură direcţie; apa care trece printre 
pale produce o contrapresiune capabilă să rotească cilindrul în direcția opusă. 

Studiile lui Segner l-au influenţat pe Euler, care a abordat şi hidrodinamica turbinelor 
hidraulice. Astfel, Euler a stabilit ecuațiile mişcării apei şi puterii hidraulice şi le-a 
aplicat la primul prototip de turbină cu reacțiune. De asemenea, Euler a emis idea 
utilizării unui aparat director şi a întocmit proiectul unei turbine cu reacțiune cu cameră 


deschisă şi rotor. 


Între 1824 şi 1834, profesorul de mecanică Jean-Victor Poncelet!“ a studiat turbinele cu 
reacțiune şi roțile de apă în scopul îmbunătățirii randamentului acestora. Turbina 
Poncelet avea rotor cu pale curbate, amplasate la periferia unei coroane circulare. 
Admisia apei era efectuată către partea inferioară a rotorului, pe o direcție înclinată, iar 
palele rotorice erau curbate astfel încât intrarea apei să fie fără şoc. A fost primul rotor a 


cărui proiectare ţinea seama de principiile avansate ale hidrodinamicii curgerii în rotor. 


Benoît Fourneyron!” a brevetat în 1834 prima turbină hidraulică închisă, denumită 
turbina Fourneyron, prima turbină cu reacțiune modernă, aplicabilă la căderi 
cuprinse între 30 cm şi câteva zeci de metri. Fourneyron a amenajat în 1837 o cădere de 
112 m; apa ajungea cu o viteză de 46 m/s într-un rotor, producând o putere de 45 kW. 

Turbina Fourneyron este o turbină axial-radială (figura 5.18), cu arbore vertical (1), 
cu aparat director (3) şi rotor cu pale fixe (4): apa dintr-o cameră deschisă intră axial în 
palele directoare (curbate într-un singur plan) şi iese radial din aparatul director, apoi 
trece printre palele rotorului (care sunt de asemenea simplu curbate, dar invers față de 
palele directoare, conform figurii 5.18.b). Turbina Fourneyron nu are aspirator, ieşirea 
apei din rotor efectuându-se centrifug, deasupra suprafeţei libere dintr-un bazin de 
refulare, sau sub suprafaţa liberă a bazinului (în ambele cazuri, randamentul fiind bun); 
închiderea turbinei este realizată prin coborârea unei vane cilindrice (2), situată amonte 


de rotor, la periferia aparatului director. 


16 născut: 1 iulie 1788, la Metz, Franţa; decedat: 22 decembrie 1867 la Paris 
17 născut: 31 octombrie 1802 la Saint-Etienne, Franţa; decedat: 31 iulie 1867 la Paris 
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Randamentul acestei turbine scade brusc la sarcini parțiale (adică la funcționarea în 
afara regimului optim). Se menționează că turbinele Fourneyron au fost folosite şi după 
apariţia turbinelor Francis (de exemplu, în 1895, au fost instalate turbine Fourneyron la 


centrala hidroelectrică Niagara Falls, USA). 


«50 1 
ug 2 
O | 
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Fig. 5.18 — Turbina Fourneyron în (a) secțiune transversală şi (b) vedere în plan paralel: 
(1) arbore; (2) vană cilindrică; (3) pală directoare; (4) pală rotorică 


În 1844, Uriah Atherton Boyden’? a proiectat şi brevetat o turbină axial-radială, o 
variantă îmbunătățită a turbinei Fourneyron: turbina Boyden are o cameră deschisă 
tronconică, care imprimă apei o mişcare elicoidală la intrarea în turbină şi asigură o 
intrare fără şoc în palele directoare; la ieşirea centrifugă a apei din rotor, apa intră 
într-un difuzor (aspirator), care recuperează o parte din energia cinetică; în plus, Boyden 
a îmbunătățit vana cilindrică care reglează debitul la intrarea în rotor. Între 1844 şi 
1846, patru turbine Boyden au fost instalate la Appleton Mills în Lowell, USA. 
Randamentul optim al turbinei Boyden, estimat inițial la 78%, a fost depăşit, atingând 
88% la Appleton Mills. Turbina Boyden s-a dovedit a fi scumpă, însă oferea 
randamente ridicate şi fiabilitate în exploatare. 

Succesul acestei noi turbine s-a resimţit prin anii "50, când morile de apă din industria 


textilă din New England, USA, au înlocuit vechile roți de apă gravitaționale, cu turbine 


15 născut: 27 februarie 1804 în Foxborough, Massachusetts, USA; decedat: 17 octombrie 1879 
în Boston, USA 
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Boyden. Printre susținătorii acestei turbine s-a numărat şi James Bicheno Francis”, 
inginer şef la Locks & Canals Company, în Lowell. Francis a colaborat cu Boyden la 


proiectarea turbinelor pentru morile de apă din Lowell. 


5.4.2. Turbina radial-axială Francis 


Cel mai important rezultat al colaborării dintre James B. Francis şi Uriah A. Boyden a 
fost elaboararea unei turbine radial-axiale, care combina proiectul inițiat de Samuel B. 
Howd” pentru o turbină cu intrare radială şi ieşire axială, cu elemente ale turbinei 
Boyden. Astfel, în 1949 a fost brevetată turbina radial-axială cu reacțiune denumită 
turbina Francis. 

În prezent, domeniul de utilizare a turbinelor Francis este foarte vast. Turbinele 
Francis acoperă o plajă foarte largă a debitului, O e f1 o 980} m/s, pentru căderi 
mijlocii şi mari H e {11 dai 750) m. Puterea obținută variază în intervalul 
{0,5 sita 980) MW, iar randamentele optime au valori foarte ridicate, maximul atins 
fiind de 95,6%. Puterea maximă propusă de firmele producătoare de tubine este de 978 


MW şi corespunde unor perechi de valori {0,H } situate între (350 m*/s, 300 m} ŞI 


[980 m*/s, 107 m), pentru un randament n = 0,95. Plaja de variație a rapidității 
dinamice este: n, € {13,2...485,5} rot/min. Turația specifică variază în intervalul: 
N e {0,082...2,97}. 


Microturbinele Francis au domeniul de utilizare redus la zona debitelor mici 


Oe {0,05 ... 1} m/s şi căderilor mijlocii, H e (20 ... 150} m. Randamenul optim are 
valori mai scăzute, de circa 85%, puterea obţinută fiind: Pe(8 ... 1250} kW. 


Rapiditatea dinamică variază în intervalul n, € (52...291,4) rot/min, iar turația 


specifică este: N e {0,338 ...1,896}. 


1 născut: 18 mai 1815 în Southleigh, Anglia; decedat: 18 septembrie 1892 în Lowell, 
Massachusetts, S.U.A. 

* Turbina radial-axială a fost pentru prima dată brevetată în SUA de către Samuel B. Howd, în 
1838, dar proiectarea acesteia a fost mult îmbunătățită de către James B. Francis, care ulterior 
a brevetat turbina care îi poartă numele. 
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Forma rotorului turbinelor Francis variază în funcție de rapiditate. Astfel, se disting: 


> 


turbine Francis lente (figura 5.19), pentru valori mici ale rapidității dinamice: 


ns < 128,6 sau n, <150 rot/min; corespund debitelor mici şi căderilor mari; 


turbine Francis normale (figura 5.20), pentru valori medii ale rapidităţii dinamice: 


128,6 < ny < 214,4 sau 150<n, <250 rot/min, la debite şi căderi medii; 


turbine Francis rapide, pentru valori mari ale rapidităţii dinamice: n, > 214,4 


sau n, > 250 rot/min; corespund debitelor mari şi căderilor mici. 


Fig. 5.19 — Turbina Francis lentă: (1) cameră spirală metalică; (2) stator; (3) rotor; (4) 


arbore vertical; (5) lagăr radial; (6) mecanism de acţionare a aparatului director; (7) 
aparat director radial; (8) aspirator cotit 


Traseul hidraulic al turbinei Francis cuprinde următoatele elemente (figurile 5.19 şi 


5.20): camera spirală (1), alimentată din conducta forțată a amenajării hidroelectrice; 


camera spirală are secţiune circulară şi este confecţionată prin sudarea unor virole 


metalice; statorul (2) cu pale fixe, care imprimă apei o mişcare elicoidală, respectiv care 


rigidizează camera spirală; aparatul director (7) ale cărui pale sunt reglate cu ajutorul 


mecanismului de acţionare (6), asigurând variaţia debitului între valoarea zero (aparat 


director complet închis) şi valoarea maximă (aparat director complet deschis); pozițiile 


230 Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice 


palelor directoare şi mărimile care le caracterizează sunt detaliate în figura 5.22; rotorul 
(3) cu un număr mare de pale fixe, dublu curbate; respectiv aspiratorul cotit (8), care 


dirijează apa către bazinul de refulare din aval. 


a 
g 


ra 
LT 


Fig. 5.20 — Turbina Francis normală: (1) cameră spirală metalică; (2) stator; (3) rotor; 
(4) arbore vertical; (5) lagăr radial; (6) mecanism de acţionare a aparatului director; (7) 
aparat director radial; (8) aspirator cotit 


(a) 


Fig. 5.21 — Rotoare de turbină Francis: (a) rotor lent [CHE Vidraru, iulie 2004]; 
(b) rotor normal [CHE Brădişor, iulie 2003] 
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Rotorul Francis lent are următoarele caracteristici (figurile 5.19 şi 5.21.a): înălțime 
mică a palei la intrare (înălțime egală cu înălțimea aparatului director, By ); pală rotorică 
lungă, deci rotorul are diametru periferic mare (implicit, randamentul hidraulic este mai 
slab, deoarece cresc pierderile de sarcină hidraulică în rotor); muchia de intrare are 
acelaşi diametru şi pe coroana exterioară a rotorului (situată la partea de jos a palelor) şi 
pe coroana interioară a rotorului (situată la partea superioară a palelor); raportul dintre 
diametrul rotorului la intrarea în pale şi diametrul caracteristic D,,, al rotorului este 
supraunitar (diametrul caracteristic al rotorului turbinei Francis este diametrul coroanei 


exterioare la ieşirea din pale). 


(a) (b) 


Fig. 5.22 — Aparat director: (a) pale directoare prinse de inelul de reglare, în poziție 
deschisă; (b) definirea deschiderii ag şi unghiului palei de aparat director ag în poziție 


deschisă, respectiv prezentarea palelor în poziție închisă 


Rotorul Francis normal are următoarele caracteristici (figurile 5.20 şi 5.21.b): înălțime 
mare a palei la intrare; pală rotorică mai scurtă şi rotor cu diametru periferic mai mic 
decât rotorul lent; muchia de intrare are pe coroana exterioară a rotorului un diametru 
mai mare decât pe coroana interioară; raportul dintre diametrul rotorului la intrarea în 
pale pe coroana interioară şi diametrul caracteristic D,,, al rotorului este subunitar; 
raportul dintre diametrul rotorului la intrarea în pale pe coroana exterioară şi diametrul 
caracteristic D,,, al rotorului este cvasi-unitar. 

Rotorul Francis rapid are următoarele caracteristici: înălțime mare a palei la intrare; 


pală rotorică scurtă şi rotor cu număr mai mic de pale; muchia de intrare are pe coroana 


exterioară a rotorului un diametru mai mare decât pe coroana interioară; raportul dintre 
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diametrul rotorului la intrarea în pale pe coroana interioară şi diametrul caracteristic 


De, al rotorului este subunitar; raportul dintre diametrul rotorului la intrarea în pale pe 
coroana exterioară şi diametrul caracteristic D,,, al rotorului este subunitar. Acest rotor 


poate fi caracterizat drept rotor diagonal cu coroană exterioară (spre deosebire de 


rotorul turbinei diagonale Deriaz, care nu are coroană exterioară). 


În figurile 5.23 şi 5.24 sunt prezentate diferite forme constructive ale aspiratorului, 
anume aspirator cotit, respectiv aspirator tronconic rectiliniu, în funcţie de poziţia 


arborelui turbinei Francis. Sunt specificate înălțimile de aspirație H, corespunzătoare, 
calculate ca diferență între nivelul de referință z,, al turbinei şi nivelul suprafeţei 


libere z, din bazinul de refulare. 


Fig. 5.23 — Turbina Francis cu arbore orizontal (a) cu aspirator cotit; (b) cu aspirator 
rectiliniu: (1) arbore; (2) cameră spirală metalică; (3) aspirator; (4) bazin de refulare 


Dintre centralele hidroelectrice dotate cu turbine Francis cu arbore vertical, 
menționăm următoarele: 

e CHE Itaipú, o centrală binațională pe fluviul Paraná, la granița dintre Brazilia şi 
Paraguay, echipată cu 18 turbine Francis (PIF între anii 1984 şi 1991). Puterea unei 


turbine este de 700 MW, deci puterea instalată în centrală este de 12600 MW, ceea ce 
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constituie recordul mondial de putere instalată într-o CHE. Căderea netă este de 
118,4 m, iar debitul nominal pe grup este de 645 m*/s. În 2000, producţia de energie 
anuală a CHE Itaipú a depăşit 93,4 TWh, asigurând 95% din consumul energetic din 
Paraguay şi 24% din consumul energetic din Brazilia. Puterea instalată în CHE Itaipú va 
fi mărită la 14000 MW, după punerea în funcţiune a două noi hidroagregate, a căror 


construcție a început în 2001. 


Fig. 5.24 — Turbina Francis cu arbore vertical (a) cu aspirator cotit; (b) cu aspirator 
rectiliniu: (1) arbore; (2) cameră spirală metalică; (3) aspirator; (4) bazin de refulare 


e CHE Three Gorges, pe fluviul Yangtze din China. Three Gorges este cea mai 
mare amenajare hidroenergetică din lume. Construcția sa a început în 1993 şi va fi 
finalizată în 2009. Barajul a fost deja construit”!. Au fost construite două clădiri ale 
acestei imense hidrocentrale, către malurile fluviului, de-o parte şi de alta a fronturilor 
deversante (de 484 m lungime) din centrul fluviului. CHE Three Gorges va fi echipată 
până în 2009 cu 26 de turbine Francis. Puterea unei turbine este de 700 MW. Diametrul 
exterior al rotorului este de 10 m, iar greutatea acestuia de 450 tone. Producţia de 


energie a început în 2003, cu 11 hidroagregate funcționale. Puterea instalată în centrală 


*! Construcţia barajului Three Gorges a început în 1994 şi s-a terminat în mai 2006. La sfârşitul 
anului 2003, când nivelul apei în lac atinsese cota de 156 m, a început producerea de energie 
prin turbinare. Barajul va fi complet operațional abia în 2009, când apa din lac va atinge cota 
de 175 m şi toate cele 26 de hidroagregatele vor fi puse în funcţiune. Ca volum, este cel mai 
mare baraj din lume: un baraj de greutate din beton, de 185 m înălţime şi cu o lungime de 
2309 m a coronamentului ! Volumul lacului de acumulare este estimat la 39300 de milioane 
de m° (lăţimea medie a lacului: 1,1 km; lungimea lacului: peste 600 km !). Un sistem de 
ecluze cu două sensuri este funcțional din 2004. 
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în anul 2006 a fost de 9800 MW (cu 14 turbine în funcţiune), însă puterea instalată va 
atinge valoarea de 18200 MW în 2009, când toate cele 26 de turbine vor fi funcționale, 
ceea ce va constitui următorul record mondial de putere instalată într-o CHE. 
Producția medie de energie anuală a se estimează la valoarea de 84,7 TWh. 

e Amenajarea hidroenergetică Grand Coulee Dam pe fluviul Columbia din S.U.A., 
formată din trei CHE şi o CHEAP”, în prezent având o putere totală instalată de 6809 
MW şi o producție medie de energie anuală de 21 TWh, este cea mai mare 
producătoare de energie hidroelectrică din SUA şi se situează printre cele mai mari 
din lume. Construcţia barajului” Grand Coulee a început în 1933 şi a fost finalizată în 
1941. Primele două centrale hidroelectrice construite, Grand Coulee I în partea stângă, 
respectiv Grand Coulee II în partea dreaptă a fluviului, sunt echipate cu 18 turbine 
Francis a câte 125 MW fiecare (câte 9 turbine în fiecare centrală), respectiv cu 3 turbine 
Francis mici, a câte 10 MW (amplasate doar în prima centrală, pentru serviciile proprii 
ale amenajării), cu PIF între anii 1941 şi 1950. Căderea netă a centralelor este de 99 m. 
În anul 1973 au fost puse în funcţiune 6 turbine-pompe într-o CHEAP anexată 
centralelor existente. Puterea instalată în CHEAP este de circa 305 MW (2 grupuri x 
49,6 MW şi 4 grupuri x 51,5 MW). În amenajarea hidroenergetică Grand Coulee Dam, 
a fost inclusă şi o a treia centrală hidroelectrică, Grand Coulee III, dotată cu 6 turbine 
Francis (PIF 1975-1980). CHE Grand Coulee III are 3 grupuri x 600 MW (fiecare 
putând atinge şi 690 MW) şi 3 grupuri x 805 MW, ultimele trei (cu diametrul rotorului 
de 9,26 m) deţinând recordul mondial de putere al unei turbine Francis. Puterea 
instalată în CHE Grand Coulee III este de 4215 MW (şi poate atinge 4485 MW). 
Recent, cele 18 turbine Francis din CHE Grand Coulee I şi II au intrat într-un nou 
proces de retehnologizare. Prima dintre turbinele retehnologizate, la repunerea în 
funcțiune în 2001, a atins un randament maxim de 95,6% la o cădere de 97 m 
(randament superior valorii de 92% obţinută anterior la aceeaşi cădere). Valoarea 
randamentului maxim obţinut pentru turbinele Francis retehnologizate constituie un 
record mondial: nu numai că este cel mai mare randament al unei turbine Francis, 


ci este şi cel mai mare randament obţinut cu o turbină hidraulică. 


?2 Centrală HidroElectrică cu Acumulare prin Pompare 

* Până la apariţia barajului Three Gorges din China, barajul Grand Coulee a fost cel mai mare 
baraj de greutate din beton din lume. La terminarea acestuia în 1941, a fost considerat drept 
„cea de-a opta minune a lumii”, având 165 m înălţime şi 1567 m la coronament. 
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e CHE Gâlceag pe râul Sebeş, o centrală echipată cu 2 turbine Francis, puse în 
funcțiune în 1980. Puterea unei turbine este de 75 MW, fiind astfel cea mai mare 
turbină Francis din România. Puterea instalată în centrală este de 150 MW, iar debitul 
instalat este de 45,6 m*/s. Căderea brută este de 465 m. 

e CHE Vidraru” pe râul Argeş, echipată cu 4 turbine Francis (rotorul este prezentat 
în figura 5.21.a), puse în funcțiune în 1966. Puterea unei turbine este de 55 MW, deci 
puterea instalată în centrală este de 220 MW, iar debitul instalat este de 90 m*/s; 
căderea brută este de 324 m. 

e CHE Brădişor, pe cursul inferior al râului Lotru, este o centrală subterană, echipată 
cu 2 turbine Francis (cu diametrul rotorului de 2 m; rotorul este prezentat în figura 
5.21.b), puse în funcțiune în 1982. Puterea instalată în centrală este de 115 MW (adică 
57,5 MW pe fiecare grup), iar debitul instalat de 110 m*/s. Căderea brută este de 152 m, 


căderea nominală este de 128,5 m, iar turaţia de sincronism este de 375 rot/min. 


Cea mai mare centrală hidroelectrică echipată cu turbine Francis cu arbore 
orizontal este CHE Hornberg din Germania, echipată cu 4 turbine (diametrul rotorului 
de 1,7 m; PIF 1970). Puterea unei turbine este de 262 MW, deci puterea instalată în 
centrală este de 1048 MW. Căderea netă este de 652 m. 


Turbinele Francis au fost contruite şi în varianta reversibilă, caz în care, maşina 
hidraulică funcționează atât în regim de pompare (de exemplu noaptea, când este 
excedent de putere în sistemul energetic), cât şi în regim de turbinare (furnizând 
energie electrică, de exemplu, la vârf de sarcină). O astfel de maşină hidraulică 
reversibilă este amplasată într-o centrală hidroelectrică cu acumulare prin pompare 
(CHEAP). Printre CHEAP dotate cu turbine-pompe de tip Francis se remarcă: 

e CHEAP Vianden, din Luxembourg, o centrală subterană situată în inima muntelui 
St. Nicholas. Între 1962 şi 1964 au fost puse în funcțiune” 9 hidroagregate cu arbore 


orizontal, compuse din câte o turbină Pelton (cu putere de 100 MW), un motor- 


” Barajul Vidraru a fost, la inaugurare, al cincilea în Europa şi al nouălea în lume între 
construcţiile similare. Este un baraj din beton, în arc (cu dublă curbură), având înălțimea de 
166,6 m şi o lungime la coronament de 307 m (este un baraj zvelt, cu 6 m grosime la 
coronament şi 25 metri la bază). Lacul de acumulare Vidraru are un volum total de 450 
milioane m°, din care 320 milioane m: reprezintă volumul util. 

* Inaugurarea oficială a centralei a avut loc la data de 17 aprilie 1964. 
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generator, o pompă (cu putere de 69 MW), un cuplaj şi o mică turbină necesară 
demarării pompei şi aducerii acesteia la sincronism. CHEAP Vianden a fost extinsă în 
1976 prin includerea celui de-al 10-lea hidroagregat”, o turbină-pompă reversibilă de 
tip Francis, cu arbore vertical şi putere de 200 MW în ciclul de turbinare, respectiv 
de 215 MW în ciclul de pompare. Puterea totală instalată în CHEAP Vianden atinge 
valoarea de 1100 MW în ciclul de turbinare, iar puterea totală necesară pentru 
pompare atinge valoarea de 836 MW. Căderea netă variază între 266,5 m şi 291,3 m. 
Debitul nominal total turbinat în centrală are valoarea de 432,5 m/s, iar debitul nominal 
total pompat are valoarea de 263 m*/s. Ciclul de pompare este zilnic, cu o durată de 
utilizare a pompelor de 7 ore şi un sfert. Durata zilnică corespunzătoare turbinării este 
de 4 ore şi un sfert. CHEAP Vianden este cea mai mare de acest tip din Europa. 

e CHEAP Tongbai, din China, o CHEAP subterană, dotată cu 4 turbine-pompe de 
tip Francis (cu un diametru exterior al rotorului de 4,8 m), puse în funcțiune în anul 
2006; puterea unei turbine-pompe este de 306 MW, deci puterea totală instalată în 
CHEAP este de 1224 MW. Căderea netă este de 287,6 m. 


5.4.3. Turbina diagonală Deriaz 


Ca şi turbina Kaplan, turbina Deriaz a adoptat dublul reglaj al palelor rotorului şi al 
palelor aparatului director. Este o turbină care poate avea funcţionare reversibilă, 
fiind des utilizată ca turbină-pompă în CHEAP. Turbina Deriaz poate fi proiectată şi 


cu pale rotorice fixe. 


În prezent, domeniul de utilizare a turbinelor Deriaz acoperă o plajă largă a debitului, 
Q e{1,5 ... 500! m/s, pentru căderi mijlocii H e (20 ... 150) m. Puterea obţinută 
variază în intervalul (0,27 FE 677) MW, iar randamentele optime au valori maxime de 
92%. Plaja de variaţie a rapidităţii dinamice este: n; € {144...450} rot/min. Turația 
specifică este: N e {0,897 ... 2,81}. 

2 Acest hidroagregat (reversibil) a fost instalat într-un put separat, în apropierea centralei 


Vianden (construcția acestei amenajări suplimentare a fost finalizată în 1970, însă punerea în 
funcțiune a noului hidroagregat a avut loc abia în 1976). 
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Rotorul diagonal al turbinei Deriaz este prezentat în figura 5.25. Este un rotor cu 
arbore vertical, care îmbină elemente ale rotorului turbinei Francis (forma dublu curbată 
a palei, însă puţin torsionată şi înclinarea axei palei), dar şi ale rotorului turbinei Kaplan 
(pale profilate, reglabile, fără coroană rotorică exterioară). Pe butucul sferic al rotorului 
diagonal sunt montate circa 10-12 pale, cu axa fusului înclinată (la 30°, 45° sau 60%) în 


raport cu axa verticală a turbinei. Camera rotorului este sferică. 


Fig. 5.25 — Rotorul diagonal al turbinei Dériaz 


Traseul hidraulic al turbinei Deriaz cuprinde următoarele elemente: cameră spirală 
metalică, cu secţiune circulară; stator; aparat director; rotor cu pale reglabile şi aspirator 
cotit. Aparatul director poate fi de tip radial, ca cel al turbinei Francis, sau poate fi de 
tip conic (aparatul director conic asigură un câştig de randament în raport cu cel radial, 


însă pune probleme tehnologice). 


Dintre centralele hidroelectrice dotate cu turbine Dériaz la nivel mondial menţionăm: 
e CHE Zeisk din Rusia (URSS la punerea în funcţiune), echipată cu turbine cu un 
diametru al rotorului de 6 m. Puterea unei turbine este de 215 MW. Căderea netă 
variază între 74,5 m şi 97,3 m. 

e CHE Ajaure din Suedia, echipată cu o turbină cu un diametru al rotorului de 4,5 m. 
Puterea turbinei este de 85 MW, iar debitul nominal este de 150 m:/s. Producţia de 


energie anuală este de 325 GWh. Căderea netă variază între 45 m şi 58 m. 
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5.4.4. Turbina axială Kaplan 


În anul 1912, profesorul austriac Viktor Kaplan” a obţinut primul brevet pentru o 
turbină axială cu număr mic de pale rotorice fixe, proiectată pentru căderi mici şi 
mijlocii. Între 1912 şi 1913, Viktor Kaplan a obţinut în total patru brevete ale acestui tip 
de turbină axială, printre care se afla şi turbina axială cu pale rotorice reglabile şi arbore 
vertical. Turbina Kaplan a fost brevetată abia în anul 1920, datorită birocraţiei şi 
Primului Război Mondial. Inovația majoră a fost dublul reglaj al palelor rotorului şi 
al palelor aparatului director (palele pot bascula în jurul axului lor în timpul 
funcționării turbinei), asigurându-se astfel o reglare fină a debitului turbinat şi o curbă 
caracteristică de randament aplatizată în raport cu alura caracteristicilor de randament 
ale altor turbine hidraulice. 

Prima turbină Kaplan a fost construită la uzina Storek din Brno în 1918 şi a fost pusă în 
funcțiune în 1919 la moara de apă din Velm, Austria, unde a rămas până în 1952. Prima 
centrală hidroelectrică în care a fost instalată o turbină Kaplan a fost Poděbrady din 
Cehoslovacia (PIF în anul 1921). De atunci, acest tip de turbină a fost perfecționat, 
ajungându-se la actualele turbine Kaplan. 

În prezent, turbina Kaplan este definită drept turbină axială cu dublu reglaj (pale 
rotorice reglabile şi pale directoare reglabile); are aparat director radial, arbore 
vertical, cameră semi-spirală betonată şi aspirator. 

Domeniul de utilizare a turbinelor Kaplan este foarte vast (figura 5.3). Turbinele 
Kaplan acoperă o plajă foarte largă a debitului, Q e {1 sies 980} m-/s, pentru căderi mici 
şi mijlocii He{1... 80} m. Puterea obținută variază în intervalul {0,009 ... 217} 
MW, iar randamentele optime au valori foarte ridicate me {92 hs 94} %. Puterea 
maximă propusă de către firmele producătoare de turbine este obținută pentru Q = 980 
m'/s, H=24 m şi ņn=0,94 . Plaja de variație a rapidității dinamice este: 


LT € {214,5...860} rot/min. Turaţia specifică este: N e {1,34... 5,95}. 


” născut: 27 noiembrie 1876 în Mürzzuschlag, Austria; decedat: 23 august 1934 în Unterach, 
Austria 
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Microturbinele Kaplan au domeniul de utilizare redus la zona debitelor mici 


Qe{0,18 ... 1} m'/s şi căderilor mici, H e€ {1,5 ... 10} m. Randamenul optim are 


valori mai scăzute, de circa 85%, puterea obținută fiind P e (22 ... 83,5 } kW. 


Rotorul turbinei Kaplan (figura 5.26) are un număr redus de pale profilate (de la 3 pale 
pentru căderi mici, de 6 m, până la 8 pale pentru căderi mari, de peste 50 m). Fusul 


palelor este orizontal, iar mecanismul de acţionare a palelor se află în butucul rotorului. 


p 


Fig. 5.26 — Rotorul turbinei Kaplan [CHE Porţile de Fier I, mai 2003] 


Traseul hidraulic al turbinei Kaplan cuprinde următoatele elemente (figurile 5.27 şi 


5.28): camera semi-spirală, cu secţiune trapezoidală (debitul fiind mare, secțiunea 
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transversală este mare, deci este realizată prin betonare, cu formă poligonală); statorul 
cu pale fixe, care imprimă apei o mişcare elicoidală, respectiv care rigidizează camera 
semi-spirală; aparatul director ale cărui pale sunt reglate cu ajutorul mecanismelor de 
acţionare; rotorul cu pale reglabile; respectiv aspiratorul cotit, care dirijează apa către 
bazinul de refulare din aval. Direcţia de curgere a apei la intrarea în turbină, respectiv la 
ieşire, este schematizată în figura 5.27. Turbina are contrapresiune la refulare, 


înălțimea de aspirație H, fiind negativă. 


Fig. 5.27 — Schema turbinei Kaplan: (1) stator; (2) cameră semi-spirală betonată; (3) 
rotor cu pale reglabile; (4) bazin de refulare; (5) aspirator cotit 


Diametrul caracteristic D, al turbinei Kaplan este diametrul periferic al palelor 


rotorice. În figura 5.28 au fost reperezentate și alte mărimi specifice acestei turbine, 


anume: diametrul butucului rotorului D, , înălțimea aparatului director Bọ, diametrul 
fusului palelor directoare Do şi diametrul Dy de aşezare aferent bordului de fugă al 
aparatului director în poziţie complet deschisă. Nivelul de referință ze al turbinei 


Kaplan este axa fusului palelor rotorice. 
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Fig. 5.28 — Turbina Kaplan: (1) cameră semi-spirală betonată; (2) stator; (3) servomotor 
pentru acţionarea aparatului director; (4) pale rotorice reglabile; (5) arbore vertical; (6) 
lagăr radial; (7) mecanism de acţionare a palelor directoare; (8) aparat director radial; 
(9) aspirator cotit; (10) ogiva rotorului; (11) butucul rotorului 


Dintre centralele hidroelectrice dotate cu turbine Kaplan, menţionăm următoarele: 

e CHE John Day din USA, echipată cu 25 de turbine (cu un diametru al rotorului de 
7,925 m), puse în funcţiune în anul 1971. Puterea unei turbine este de 158,3 MW, deci 
puterea instalată în centrală este de 3957,5 MW. Căderea netă este de 28,7 m. 

e CHE Porţile de Fier I pe Dunăre, amplasată la circa 15 km amonte de Turnu 
Severin, realizată în parteneriat cu Serbia (fostă Iugoslavia), echipată cu 12 turbine 
Kaplan, puse în funcțiune în 1971 (6 grupuri Kaplan sunt în centrala românească de pe 
malul stâng şi 6 grupuri în centrala sârbească de pe celălalt mal al Dunării). Rotorul 
turbinei are 9,5 m diametru, încadrându-se printre cele mai mari din lume. 
Retehnologizarea echipamentelor hidroenergetice din centrala românească Porțile de 
Fier I a început în 1998 (printr-un contract încheiat cu compania VA TECH HYDRO), 
iar în prezent 5 din cele 6 grupuri au fost retehnologizate. Puterea unei turbine este de 
191,2 MW. Puterea instalată în centrala românească este de 1147 MW, iar debitul 
instalat de 4710 m/s. Căderea brută este de 28,5 m. 
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e CHE Turnu, pe Oltul mijlociu, echipată cu 2 turbine Kaplan (PIF 1982). Puterea 
unei turbine este de 35 MW, deci puterea instalată în centrală este de 70 MW. Debitul 


instalat este de 330 m*/s. Căderea brută este de 24 m. 


Au fost perfecționate şi alte tipuri constructive de turbine axiale, anume: turbina 
semi-Kaplan, turbina elicoidală, turbina bulb, turbina Straflo şi turbina axială tubulară 


de tip S. Aceste tipuri constructive vor fi descrise succint în continuare. 


5.4.5. Turbina axială semi-Kaplan şi turbina elicoidală 


Turbina semi-Kaplan este similară turbinei Kaplan, însă are pale directoare fixe, 

reglarea debitului fiind asigurată numai prin reglarea palelor rotorice. Dezavantajele 

acestei turbine constau în faptul că: 

> are simplu reglaj, ceea ce conduce la o curbă caracteristică de randament mai 
ascuțită decât curba de randament a turbinei Kaplan; 

> pentru închiderea turbinei este necesară existenţa unei stavile în amonte, sau a unei 
stavile în aval de rotor, în aspirator. 


Turbina semi-Kaplan are gabarit redus şi este utilizată în microhidrocentrale. 


Turbina elicoidală (propeller turbines în limba engleză) este o turbină axială cu pale 
rotorice fixe şi arbore vertical. Această turbină poate avea o cameră spirală circulară 
metalică, sau o cameră deschisă (figura 5.29), pentru debite mai mici, respectiv o 
cameră semi-spirală betonată pentru debite mai mari. Reglarea debitului este asigurată 
numai cu ajutorul palelor aparatului director. Şi în acest caz, simplul reglaj conduce la o 
curbă caracteristică de randament mai ascuţită decât curba corespunzătoare turbinei 
Kaplan, iar randamentele optime au valori maxime reduse în raport cu cele 
corespunzătoare turbinei Kaplan. 

Domeniul de utilizare a turbinelor elicoidale acoperă zona căderilor mijlocii 


H e {9 ile 55) m, iar puterea maximă atinsă depăşeşte valoarea de 100 MW. Plaja de 


variație a rapidității dinamice în acest caz este: n, e {364,3 ...900} rot/min, iar 


turația specifică este: N e { 2,27 ... 5,63}. 
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Fig. 5.29 — Turbina elicoidală cu cameră deschisă: (1) accesul apei către turbină 
prin cameră deschisă; (2) stator; (3) arbore vertical; (4) lagăr radial; 
(5) mecanism de acţionare a palelor directoare; (6) aparat director radial; 
(7) rotor cu pale rotorice fixe; (8) aspirator cotit 


Printre centralele hidroelectrice dotate cu turbine elicoidale la nivel mondial se 
remarcă următoarele: 

e CHE La Grande-l din Canada, echipată cu 12 turbine elicoidale. Puterea unei 
turbine este de 114 MW, deci puterea instalată în centrală este de 1368 MW. Căderea 
netă este de 27,5 m. 

e CHE Jebba din Nigeria, echipată cu 6 turbine (cu un diametru al rotorului de 7,1 
m), puse în funcţiune în anul 1978. Puterea unei turbine este de 103 MW, deci puterea 


instalată în centrală este de 618 MW. Căderea netă este de 29 m. 


5.4.6. Turbina axială bulb 


Turbina bulb este o turbină axială cu dublu reglaj (pale rotorice reglabile şi pale 
directoare reglabile). Această turbină are aparat director conic. Arborele turbinei este 


orizontal, iar hidrogeneratorul electric este încapsulat într-un bulb, care a dat numele 
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acestei turbine. Turbina bulb este destinată debitelor foarte mari şi căderilor mici sau 
foarte mici, fiind frecvent amplasată în centrale hidroelectrice pe firul apei (în special 
centrale hidroelectrice fluviale) sau în centrale electrice maree-motrice (caz în care are 
funcționare reversibilă). Construcţia acestor turbine este cu cel puţin 20% mai ieftină 
decât construcția unei turbine Kaplan. 

Turbinele bulb au diferite variante constructive, fiind clasificate după poziția relativă 
dintre rotorul turbinei şi hidrogeneratorul electric astfel: 

> turbine bulb amonte, cu hidrogeneratorul amplasat amonte de rotor, în pilă, în puț 
sau în capsulă (figura 5.30); această ultimă variantă constructivă va fi dezvoltată în 
prezentul paragraf; 

> turbine bulb aval, cu hidrogeneratorul amplasat aval de rotor, în pilă sau în capsulă; 
> turbine bulb cu hidrogeneratorul în afara zonei de curgere, de exemplu, cu rotorul 
hidrogeneratorului cuplat cu periferia palelor rotorice ale turbinei; această variantă 


constructivă, denumită Straflo, va fi dezvoltată în paragraful următor ($5.4.7). 


Domeniul de utilizare a turbinelor bulb acoperă o plajă largă de debite 


Q € {1,2 ... 695} m*/s pentru căderi mici H e {1 ... 22) m. Puterea obținută variază în 
intervalul 10,13 sut 68} MW, iar randamentele optime au valori maxime între 90% (la 


turbinele mici) şi 94% (la turbinele mari). Plaja de variație a rapidității dinamice este: 


0 P= { 632,5 ...960} rot/min, iar turația specifică este: N e {3,92 ... 5,97}. 


Traseul hidraulic al turbinei bulb cuprinde următoatele elemente (figura 5.30): 
camera de aducțiune (1), betonată; statorul, care este elementul de rezistență al turbinei, 
preluând eforturile şi transmițându-le structurilor de rezistență; aparatul director conic 
(4) ale cărui pale sunt reglate cu ajutorul mecanismelor de acţionare amplasate în 
exteriorul bulbului (2); rotorul cu pale reglabile (8), al cărui diametru caracteristic este 


Da; respectiv aspiratorul (5), care dirijează apa către bazinul de refulare din aval. 


ext > 
Aspiratorul este drept, are o conicitate de 6°—10° şi o lungime de cel puţin 4 ori mai 
mare ca diametrul D,- Turbina are contrapresiune la refulare, înălțimea de aspirație 


H fund negativă. Hidrogeneratorul electric (6) este încapsulat (în interiorul bulbului), 


ceea ce ridică probleme sistemului de răcire al acestuia. 
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Fig. 5.30 — Schema turbinei bulb: (1) camera de aducțiune; (2) capsulă (bulb); (3) căi de 
acces în bulb; (4) aparat director conic; (5) aspirator; (6) hidrogenerator electric; 
(7) arbore orizontal; (8) rotor cu pale reglabile 


Dintre centralele hidroelectrice dotate cu turbine bulb, menţionăm următoarele: 

e CHE Rock Island II pe fluviul Columbia din S.U.A., echipată cu 8 turbine (cu un 
diametru al rotorului de 7,4 m; PIF 1977). Puterea unei turbine este de 54 MW, deci 
puterea instalată în centrală este de 432 MW. Căderea netă este de 12,1 m. 

e CHE Porţile de Fier II, pe Dunăre, realizată în parteneriat cu Serbia (fostă 
Iugoslavia) şi amplasată la circa 80 km în aval de CHE Porţile de Fier I. Amenajarea 
hidroenergetică de la Porţile de Fier II cuprinde două centrale de bază, echipate fiecare 
cu câte 8 turbine bulb (cu un diametru al rotorului de 7,5 m), puse în funcțiune în 1986, 
respectiv două centrale suplimentare, cu câte 2 turbine, identice cu cele din centralele de 
bază. Turbinele din centrala suplimentară din România, CHE Gogoşu, au fost puse în 
funcţiune în 1994, iar cele aferente celei din Serbia au fost puse în funcţiune în 2000. 
Puterea fiecărei turbine este de 27 MW, deci considerând totalul de 10 turbine bulb, 
puterea instalată în partea românească a amenajării Porțile de Fier II este de 270 MW, 
iar debitul instalat este de 3400 m*/s. Căderea brută este de 10,25 m. Randamentul 


maxim este de 94%. 
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e CHE Ipotești pe Oltul inferior, echipată cu 4 turbine bulb reversibile (PIF 1986). 
Puterea unei turbine este de 13,25 MW, deci puterea instalată în centrală este de 53 


MW. Debitul instalat este de 500 m/s. Căderea brută este de 13,5 m. 


Printre centralele electrice maree-motrice la nivel mondial se remarcă: 

e CHE La Rance, din Franţa, cea mai mare centrală maree-motrice din lume, 
dotată cu 24 turbine bulb, puse în funcţiune între 1966 şi 1967 (cu 4 pale rotorice şi 
diametrul rotorului de 5,35 m). Puterea unei turbine este de 10 MW, deci puterea totală 
instalată în centrală este de 240 MW. În urma retehnologizării, în 1997, turbinele 
iniţiale au fost înlocuite cu turbine bulb reversibile. În prezent, CHE La Rance 
produce energie prin turbinare pentru două sensuri de curgere ale apei, anume şi la 
flux şi la reflux, însă poate funcţiona şi în ciclu de pompare. Unghiul de aşezare a 
palelor rotorice variază de la -50° la +350 în funcţie de sensul curentului. În regim de 
turbinare, în sensul de curgere directă dinspre bazinul de retenție către mare, puterea 
unei turbine este de 10 MW, la o căderea netă maximă de 11 m şi debit turbinat de 110 
m*/S, respectiv de 3,2 MW, la o cădere de 3 m şi un debit de 200 m*/s. În regim de 
turbinare, în sensul de curgere inversată dinspre mare către bazinul de retenție, 
puterea unei turbine este de 10 MW, la o căderea netă maximă de 11 m şi debit turbinat 
de 130 m/s, respectiv de 2 MW, la o cădere de 3 m şi un debit de 135 m*/s. În regim de 
pompare directă, în sensul de curgere dinspre mare către bazinul de retenţie, puterea 
unui grup este de 10 MW, atât la o înălțime de pompare de maxim 6 m şi debit pompat 


de 105 m*/s, cât şi la o înălţime de pompare de 1 m şi un debit de 225 m/s. 


5.4.7. Turbina axială Straflo 


Turbina Straflo este o turbină axială cu arbore orizontal, care reprezintă o variantă 
constructivă a unei turbine bulb, mai exact o turbină bulb cu hidrogeneratorul în afara 
zonei de curgere. Deosebirea față de tubina bulb clasică constă în lipsa arborelui de 
legătură dintre rotor şi hidrogenerator, deoarece periferia rotorului turbinei Straflo este 
direct cuplată cu rotorul hidrogeneratorului electric (figura 5.31), hidrogeneratorul 


electric fiind astfel amplasat în jurul rotorului turbinei. Transmiterea mişcării de rotație 
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de la rotorul turbinei la cel al hidrogeneratorului este directă, iar rotorul turbinei serveşte 


şi ca suport pentru rotorul hidrogeneratorului. 


Fig. 5.31 — Turbina Straflo: (1) rotorul turbinei; (2) hidrogeneratorul electric 


Turbinele Straflo sunt utilizate pentru un interval larg de debite Oe (7,5 ... 887} 
m°/s pentru căderi relativ reduse H e {4,9 ... 36,5! m. Puterea obținută variază în 
intervalul f1 ERE 98} MW. Diametrul periferic al rotorului poate atinge 2,1 m. 

Printre puținele centralele hidroelectrice dotate cu turbine Straflo, se remarcă: 

e CHE Annapolis din Canada, echipată cu una dintre cele mai mari turbine Straflo 
din lume (cu un diametru al rotorului de 7,6 m; PIF 1984). Puterea turbinei este de 20 


MW, iar căderea netă este de 7 m. 


5.4.8. Turbina axială tubulară de tip S 


Turbina axială tubulară de tip S este o turbină fără cameră în amonte. Curgerea apei 
între amonte şi aval este efectuată printr-o tubulatură în formă de S, care a dat numele 
acestei turbine. Este o turbină simplă, cu gabarit mic, cu aparat director conic şi cu pale 
rotorice fixe (statorul lipseşte în anumite variante constructive). Arborele turbinei poate 
fi vertical, sau orizontal. Turbinele EOS sunt turbinele Elicoidale cu arbore Orizontal şi 
tubulatură în formă de S (figura 5.32). Arborele turbinei iese în exterior prin zona 
tubulaturii în care se află inflexiunea traseului în formă de S. Este o turbină ieftină şi 


uşor de construit, fiind frecvent adoptată în microhidrocentrale electrice. 
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Fig. 5.32 — Turbina EOS: (1) aparat director conic; (2) rotor cu pale fixe; (3) aspirator 
(tubulatură în formă de S); (4) conductă de aspirație; (5) arbore orizontal 


În general, domeniul de utilizare a turbinelor axiale tubulare de tip S este redus la 
zona debitelor mici Q € (1... 72,5) m/s şi căderilor mici H e {1 ... 20) m. Puterea 
obţinută variază în intervalul (0,008 p 9,4} MW, iar randamentele optime au valori 


maxime reduse, de 85%. 


5.5. Turbine marine în curent transversal 


Datorită directivelor Uniunii Europene, care recomandă țărilor membre ca până în 2010 
să asigure un nivel de 20% din producția lor energetică din resurse regenerabile şi având 
în vedere faptul că în aceste țări, majoritatea potențialului hidroenergetic clasic este deja 
exploatat, în ultimii ani au apărut o multitudine de proiecte care propun surse 
alternative de energie, cum ar fi cea eoliană sau marină. 

Ideea de a utiliza turbine marine pentru a recupera energia cinetică a oceanului sau a 
curenților de coastă nu este nouă. De fapt, în anii care au precedat primul şoc petrolier, 


au fost derulate două studii de proiecte. În 1974, CNEXO (în prezent IFREMER) a 
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efectuat un studiu în Raz Blanchard (între peninsula Cotentin şi Channel Island din 
Alderney). Efectul de val crează un curent cu o viteză medie de aproximativ 2 m/s. 
Studiul a arătat că prin echiparea a 10% din zona Raz Blanchard cu un număr foarte 
mare de turbine cu un diametru orizontal de 10 m şi o putere de vârf de 5 MW, se poate 
produce o cantitate de energie identică cu cea a centralei maree-motrice de la La Rance, 
Franţa (vezi paragraful $5.4.6). Neglijând problemele de impact asupra mediului, 
studiul a concluzionat că acest echipament nu este eficient din punct de vedere al 
costurilor. În 1977, un program ambițios, proiectul CORIOLIS, care propunea instalarea 
de turbine foarte mari de-a lungul Gulf Stream, a fost de asemenea abandonat datorită 
problemelor legate de implementarea tehnică a proiectului şi lipsei de eficiență 
economică. Recent, au fost propuse diverse proiecte care utilizează turbine marine, mai 


mici şi în număr mai mare. 


5.5.1. Turbina de tip Darrieus 


Conceptele englezeşti (Marine Current Turbines, IT-Power) şi norvegiene (Hammerfest 
Storm AS) implică instalarea de turbine marine, similare turbinelor eoliene, amplasate 
în larg, pe fundul mării. Conceptele canadiene (Blue Energy Canada Inc.) şi italiene 
(Ponte di Archimede S.p.A.) se bazează pe utilizarea unei turbine Darrieus (figura 
5.33.a) cu ax vertical [35; 93; 113; 117]. 

Compania canadiană Blue Energy a propus un proiect guvernului statului Filipine, 
pentru construcția unui pod în Strâmtoarea San Bernardino, care va include 274 turbine 
marine primare cu o capacitate de 1100 MW. Proiectul italian a condus la construcția 
unui prototip, numit Kobold, în Strâmtoarea Messina, în largul coastei Siciliei. 

Deşi proiectul unei turbine marine sau fluviale cu ax orizontal reprezintă o idee 
atractivă, fiind bazată pe o tehnologie cunoscută, multe proiecte au ales tehnologia cu 
ax vertical. Turbinele marine cu ax vertical au avantajul de a nu depinde de direcția 
curentului, fapt care, este în particular folositor pentru locaţiile preconizate în Marea 
Nordului. Mai mult, lipsa de fiabilitate a componentelor mecanice ale turbinelor eoliene 
Darrieus, care este bine cunoscută, poate fi eliminată dacă acestea sunt convertite 


pentru a funcţiona în apă. De fapt, reducerea forței centrifuge în favoarea forței 
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hidrodinamice a făcut posibilă proiectarea de pale care reduc drastic variaţia 


momentului transmis la axul motor în timpul rotației. 


| Palaturbinei | Modulul complet al turbinei | 


Fig. 5.33 — Comparaţie între turbinele hidraulice marine cu ax vertical de tip: 
(a) Darrieus, (b) Gorlov şi (c) Achard. Pentru a facilita vizualizarea tridimensională, 
modulele au fost reprezentate cu ax înclinat; în realitate, acestea au axul vertical 


Turbinele marine cu ax vertical prezintă avantaje semnificative față de cele cu ax 
orizontal, dar produc curgeri cu o complexitate mai mare decât cele prezente într-o 
maşină hidraulică convenţională. 

Unghiul de incidenţă dintre curent şi palele turbinei (unghiul dintre viteza de transport şi 
viteza relativă) variază continuu în timpul unei rotații de la 0° (pe direcţii paralele la 


curgere), până la aproximativ 25° (pe direcții perpendiculare la curgere). La unghiul de 
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incidență maxim, componenta tangențială a forței hidrodinamice dă moment la axul 
turbinei. Unghiuri mari de incidență dau naştere unei rate de separare dinamice ridicate, 
care contribuie la performanța maşinii. Însă, încărcările ciclice exercitate pe pale produc 
oboseala materialului, iar structura de rezistență a turbinelor marine este slăbită de 
vibrații. Natura curgerii din aval de turbină influențează distanța consecutivă dintre 
turbinele dispuse în ferme hidroelectrice marine. A fost observată prezenţa a două 
vortexuri principale contra-rotative [21], care trec prin turbina marină cu ax vertical şi 
îşi continuă mişcarea în aval. Principala caracteristică a acestor vortexuri este aceea că 
rămân în apropierea palei care le-a generat. Există deci o strânsă legătură între vortexuri 
şi curgerea din jurul palei, care cauzează un efect de sustentaţie, avantajos din punct de 
vedere al performanţelor maşinii. Mecanismele separării dinamice sunt similare celor 


observate la rotoarele elicopterelor. 


5.5.2. Turbina de tip Gorlov 


Alexandre Gorlov, cercetător rus de la Universitatea din Boston, a proiectat o fermă 
marină hidroelectrică bazându-se pe reducerea forței centrifuge în favoarea forței 
hidrodinamice [59; 93; 117]. Arhitectura acestei ferme este caracterizată de trei nivele 
echivalente cu trei scări diferite de observaţie: primul nivel este însăşi acela al turbinei 
marine, cunoscut ca modulul turbinei Gorlov (figura 5.33.b), care adoptă geometria 
unei elice verticale largi cu trei pale. Nivelul intermediar este creat prin aşezarea câtorva 
module, unul peste altul, pe aceeaşi axă verticală, formând un turn, pentru a recupera 
întreaga energie de-a lungul adâncimii curentului. Un generator electric este montat la 
vârful coloanei. Nivelul global constă într-un grup de turnuri integrate prin intermediul 
unei structuri tubulare cu un anumit nivel de flotabilitate, care este ancorată de fundul 
mării. Dimensiunile acestei structuri variază în funcție de puterea totală necesară. 
Proiectul asigură de asemenea flexibilitate în construcție, pentru ocuparea întregii părți 
folositoare (partea cu viteze mari) a secţiunii de curgere, independent de forma acestei 
secțiuni. În orice caz, proiectul nu duce lipsă de neajunsuri. Problemele de rezistenţă 
mecanică legate de transmisia axială a încărcărilor de-a lungul palelor şi acelea legate 


de structura tubulară nu par să fi fost evaluate. În plus, costul instalarii unei astfel de 
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structuri pare să fie foarte mare. În final, problemele de mentenanţă nu au fost luate în 


calcul. 


5.5.3. Turbina de tip Achard 


Observațiile anterior menţionate au condus laboratorul LEGI (Laboratoire des 
Ecoulements Gsophysiques et Industriels’) din Grenoble la începerea unui studiu 
global de fezabilitate a proiectului unei ferme hidroelectrice marine, care ar reţine 
câteva din avantajele conceptului lui Gorlov, cele legate în special de juxtapunerea în 
coloane a turbinelor şi ar înlătura dezavantajele. Mai mult, acest proiect, care ar include 
avantajele turbinelor Darrieus (la care direcția curentului este irelevantă, iar 
generatorul şi reductorul sunt situate la capătul coloanei), pare economic şi din punctul 
de vedere al ingineriei civile: este un concept modular şi poate fi adaptat la toate 
tipurile de locații (mare deschisă, strâmtori, estuare, pentru curenţi marini, respectiv 
cursuri de apă, în special fluvii). 

Programul de studiu denumit HARVEST (Hydroliennes à Axe de Rotation VErtical 
STabilise = turbine pentru curenţi marini cu ax de rotație vertical stabilizat) implică 
câteva laboratoare din regiunea Rhône-Alpes din Franţa şi a fost iniţiat sub conducerea 
lui Jean-Luc Achard de la LEGI, Grenoble [92]. Obiectivele principale ale programului 
HARVEST sunt următoarele: 

e Descoperirea problemelor tehnologice care ar putea împiedica construcția unei 
ferme electrice marine; 

e Furnizarea de soluții inovative, respectând soluţiile propuse de Gorlov. Au fost deja 
depuse două brevete INPG”-LEGI, pentru un nou tip de turbină cu ax vertical [92; 93]: 
turbina Achard (figura 5.33.c şi figura 5.34), brevete care acoperă probleme de natură 
hidrodinamică şi structurală aferente turbinei; 

e Furnizarea de date cantitative care să evalueze eficienţa economică a acestui nou tip 
de centrală hidroelectrică, respectând nivelul fixat al puterii totale obținute şi ținând 


seama de caracteristicile de mediu date; 


28 Laboratorul de Curgeri Geofizice şi Industriale 
? INPG = Institut National Polytechnique de Grenoble 
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e Furnizarea de energie electrică la turaţia variabilă a turbinei; studiul unui sistem de 
interconectare între generatoare şi a unui sistem care să conecteze ferma la stațiile de pe 


țărm. 


Fig. 5.34 — Turbina Achard [brevet INPG-LEGI, Grenoble] 


În cadrul proiectului de turn patentat de LEGI în programul HARVEST, şirul vertical 
format prin suprapunerea turbinelor marine primare de tip Achard are, prin 
sistemul de fixare, o rigiditate suficientă [93]. 

Nu au fost realizate niciodată măsurători experimentale cantitative pe turbine de tip 
Gorlov sau pe turbine de tip Achard. În strânsă colaborare cu LEGI, în perioada 2006- 
2008, curgerea în turbina Achard va fi studiată atât experimental, cât şi numeric, în 


cadrul unui proiect finanțat în România prin Programul CEEX [179]. 


5.6. Curbe caracteristice ale turbinelor hidraulice 


Funcționarea turbinelor hidraulice este exprimată printr-o funcție care depinde de 
parametrii hidraulici (debitul O [m*/s] şi căderea netă H [m] a turbinei), de parametrii 


mecanici (turaţia n |rot/s], puterea turbinei P [W] şi randamentul turbinei n [%]), 


respectiv de alte mărimi aferente turbinei (deschiderea palei de aparat director ag [m], 
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unghiul de aşezare a palelor rotorice Bọ [grd] şi coeficientul de cavitație al lui Thoma 


6). Matematic, funcția sus-menţionată poate fi exprimată sub forma: 

f(Q, H,n, P, n, ao; Bo, 0)=0. (5.19) 
Pentru reprezentarea grafică în plan a diferitelor curbe caracteristice ale turbinei, se 
aleg două variabile dintre cele enumerate (două mărimi care au o importanţă majoră în 
funcționarea turbinei), iar o a treia mărime, sau mai multe mărimi intervin ca parametri. 
Astfel, se obțin mai multe tipuri de curbe caracteristice, utile atât în proiectarea turbinei, 
cât mai ales în exploatarea acesteia. Aceste tipuri de curbe pot fi clasificate în: 
> caracteristici energetice, care reprezintă variația căderii, debitului, puterii sau 
randamentului în funcție de diferite mărimi (mai puțin o); 
> caracteristici cavitaţionale, care reprezintă variaţia coeficientului lui Thoma o în 
funcţie de celelate mărimi. 
Pentru valori constante ale căderii H şi turației n, se obțin următoarele tipuri de curbe 
de variaţie: 
O 0=0(P), n=n(P) şi ao = ao(P); 
O sau P= P(0), n =n(0) şi ao =a0(0); 
© sau O = Ola), P= P(ag) şi n = n(ao). 
Raportând fiecare mărime la valoarea sa maximă, se obțin caracteristicile de lucru ale 


turbinei hidraulice, definite prin următoarele curbe: 


o Pl pie e); 

Onax Q max P max Nmax T max P max a0 max a0 max P max 

T 2) n (2) ao -h 2) 
a max P max Omax Nmax Nmax O iaz CO max CO max Onix 


TAE E L R a ao T E teza Il ao 
Q max Q max a0 max P max P max a0 max Nmax Nmax a0 max 


Atât pe abscisă, cât şi pe ordonată, valorile rapoartelor din caracteristicile de lucru sunt 


cuprinse între O şi 1 (sau între 0% şi 100%, dacă se optează pentru procente). Cu 
ajutorul acestor caracteristici trasate în coordonate relative, pot fi efectuate comparații 


între diferite turbine. 
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Pentru valori constante ale căderii H şi deschiderii palei de aparat director ag, se pot 
reprezenta grafic caracteristicile de turație ale turbinei hidraulice, definite prin 
curbele Q = Q(n), P = P(n) şi n = n(n). 

Diagramele care conțin fascilule de curbe caracteristice de turație, trasate pentru diferite 
valori ale deschiderii palei de aparat director (ag fiind considerat ca parametru), se 
numesc caracteristici generale ale turbinei (sau caracteristici principale ale 


turbinei). Acestea sunt definite prin relațiile: Q = Q(n,aọ), P=P(n,ag), respectiv 


n=n(n,ao). 


Pentru valori constante ale turației n şi pentru diferite valori ale deschiderii palei de 


aparat director ( ag fiind considerat ca parametru), se pot reprezenta grafic 
caracteristicile de cădere ale turbinei hidraulice, definite prin curbele O = Q(H, ag), 


P= P(H,a0), respectiv n = n(Ħ, ao). 


Hä TURBNPRO 3: Solution Hill Curve 


Typical Francis Turbine Performance Hill Curve for Solution Created 
File Name: No File Name Runner Diameter: 2064mm Efficiency Modifiers: 


= : Peak Efficiency: 333% Multiplier: 1.0000 
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— MiniMax Net Head Limits 
— Net Head Limits Entered Net Head (meters) 


Fig. 5.35 — Caracteristica de exploatare a unei turbine Francis 
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Reprezentarea curbelor de izorandament“ n= const. într-un sistem de coordonate 
{P, H y, sau 10, H L, se numeşte caracteristică de exploatare a turbinei hidraulice. 
Uzual, caracteristica de exploatare mai include şi curbe de izodeschidere a aparatului 


director ap = const., curbe de izorapiditate n,,„ = const. şi curbe de egal coeficient de 


S kW 
cavitație o = const. De asemenea, pe caracteristica de exploatare se trasează limitele de 
funcționare ale turbinei (de exemplu, limitele de putere). 

În figurile 5.35 şi 5.36 sunt prezentate caracteristicile de exploatare ale unor turbine 
Francis, respectiv Kaplan, trasate cu ajutorul software-ului specializat TURBNPRO, 


versiunea 3.02 [173]. 


“ai TURBNPRO 3: Solution Hill Curve 


Typical Kaplan Turbine Performance Hill Curve for Solution Created 
e Name: o File Name Runner Diameter: 5596 mm Efficiency Modifiers: 


i x 7 Peak Efficiency: 94.5 % Multiplier: 
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Fig. 5.36 — Caracteristica de exploatare a unei turbine Kaplan 


Reprezentarea curbelor de izorandament”! n = const. într-un sistem de coordonate 


dimensionale, având debitul dublu unitar Q}; în abscisă şi turația dublu unitară m în 


30 : . a 
cu valori constante ale randamentului de-a lungul curbei 
31 : . . 
cu valori constante ale randamentului de-a lungul curbei 
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ordonată, constituie topograma turbinei, sau caracteristica universală a turbinei 


hidraulice. Debitul dublu unitar este definit prin relația: 


Qi == (5.20) 
DAE 
iar turația dublu unitară este definită prin relaţia: 
n Dac (5 21) 


nis > 
vH 
unde turația n este măsurată în rot/min. Pe topograma turbinei sunt de asemenea trasate 
curbe de izodeschidere a aparatului director, curbe de izorapiditate, curbe de egal 


coeficient de cavitație şi limitele de putere (0,95Phax ŞI Pax )- 


Topograma turbinei este preferabil să fie trasată într-un sistem de coordonate 


adimensionale, având criteriul de similitudine Ilo = definit în (3.41) în 


ago 
2 
Den 2H 
. i, A tacă D : 
abscisă, respectiv criteriul II, = a definit în (3.40) în ordonată. 


Fiecare topogramă conţine indicații privind valoarea diametrului de referință al turbinei 


Des, „ numărul de pale de aparat director, tipul camerei spirale şi tipul aspiratorului, 


valoarea căderii medii H pentru care s-au efectuat determinările şi înălțimea de aspirație 


H în timpul determinărilor. Pentru turbinele axiale cu dublu reglaj, trebuie să se ţină 
seama şi de legătura o = 09 (Bo), dintre poziţia palelor directoare şi poziția palelor 


rotorice. 

Deşi conține toate regimurile de funcționare ale unei turbine, topograma nu este utilă în 
exploatare, deoarece variabilele în care este trasată nu sunt direct măsurabile. Această 
topogramă este însă utilă la dimensionarea turbinelor noi, respectiv la trasarea 


caracteristicilor de exploatare ale turbinei. 
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ANEXA: Notaţii şi mărimi caracteristice 


Funcționarea unei maşini hidraulice este caracterizată de următorii parametri hidraulici: 
debitul O, turaţia n, energia hidraulică specifică E, energia specifică pozitivă netă la 
aspirație NPSE, puterea P şi randamentul n. 

În tabelele A1+A11 sunt prezentate notaţiile şi, după caz, valorile diferitelor mărimi 
utilizate. Unităţile de măsură, precum şi majoritatea notațiilor sunt în concordanță cu 


standardele internaţionale [158; 166; 168 + 171]. 


Tabelul A1 — Semnificația indicilor 


Simbol Termen Definiţie 
Secțiunea de referință la aspirația pompei, ventila- 
; torului sau turbinei (secțiunea de referință de joasă 
secțiunea de E "i A i i ă 
a Aspir dji presiune în cazul „pompei/ i ventilatorului, respectiv 
i secțiunea de referință de înaltă presiune în cazul 
turbinei) 
A altitudine Indice ataşat altitudinii unui punct 
abs absolut Indice corespunzător valorii absolute a unei mărimi 
i barometric Indice corespunzător înălțimii barometrice 
butuc Indice corespunzător butucului rotorului 
bp by-pass Indice corespunzător unei mărimi legate de by-pass 
br brut Indice corespunzător unei mărimi/ valori brute 
cinetic Indice corespunzător unei mărimi cinetice 
c contractat Indice corespunzător unei secțiuni contractate 
cuplaj Indice corespunzător cuplajului 
Indice aferent mărimilor corespunzătoare punctului de 
C cavitațional | funcționare cavitațională C, sau ataşat unei mărimi care 
caracterizează condițiile în care apare cavitația 
ERE: Indice ataşat pierderilor distribuite (pierderilor liniare) 
d distribuit peA inu 
de sarcină hidraulică 
dis disipat Indice corespunzător unei mărimi disipate 
k ieşirea din Secțiunea de referință la ieşirea din sistemul hidraulic, 
sistem în aval de pompă, de ventilator sau de turbină 
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ec economic Indice corespunzător vitezei economice în conducte 
ech echivalent Indice corespunzător unei mărimi echivalente 
ext exterior Indice care se referă la exterior 
; Indice aferent mărimilor corespunzătoare punctului de 
F funcționare : A 
funcţionare energetică F 
g geodezic Indice corespunzător înălțimii/ cotei geodezice 
Indice care se referă la greutate (exemplu: debitul de 
G greutate 
greutate) 
ge generator Indice corespunzător hidrogeneratorului electric 
h hidraulic Indice corespunzător unei mărimi hidraulice 
hidr hidrofor Indice corespunzător unei mărimi aferente hidroforului 
i intrarea în Secțiunea de referinţă la intrarea în sistemul hidraulic, 
sistem în amonte de pompă, de ventilator sau de turbină 
inst instalație Indice ataşat unei mărimi aferente instalaţiei hidraulice 
int interior Indice care se referă la interior 
lim limită Indice ataşat unei limite (valoare limită) 
I local Indice ataşat pierderilor locale de sarcină hidraulică 
mecanic Indice corespunzător unei mărimi mecanice 
a mediu Indice corespunzător unei valori medii 
e Indice corespunzător unei componente în plan meridian 
meridian 7 
(în planul ROZ) 
M masic Indice care se referă la masă (exemplu: debitul masic) 
A Indice corespunzător valorii maxime a unei mărimi 
max maxim 
oarecare 
me motor Indice corespunzător motorului electric de antrenare 
A PRI Indice corespunzător valorii minime a unei mărimi 
min minim 
oarecare 
i normal Indice ataşat unei direcții normale 
turație Indice ataşat unei mărimi care depinde de turație 
k Indice corespunzător sarcinii la mersul în gol (la 
o mers în gol A a 4 a ; 
pornirea maşinii hidraulice, când debitul este nul) 
; Indice aferent unei valori optime, respectiv indice 
opt optim Ş ; 
corespunzător punctului cu cel mai bun randament 
aralel Indice corespunzător montării în paralel a conductelor, 
p sau cuplării în paralel a pompelor 
P piezometric | Indice corespunzător înălțimii/ cotei piezometrice 
piston Indice ataşat vitezei pistonului 
Sni Indice care se referă la o pompă sau indice ataşat unei 
p pomp mărimi aferente pompei 
utek Indice ataşat unei mărimi exprimate în funcție de 
p putere 
A debit Indice ataşat unei mărimi care depinde de debit 
Indice corespunzător unei mărimi de pe circuitul de 
retur ; ; 
S retur al unei reţele binare 


secţiunea de 
refulare 


Secțiunea de referință la refularea pompei, ventila- 
torului sau turbinei (secțiunea de referință de înaltă 
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presiune în cazul pompei/ ventilatorului, respectiv 
secțiunea de referință de joasă presiune în cazul 
turbinei) 
R rotor Indice care se referă la o mărime aferentă rotorului 
sii săi Indice corespunzător sarcinii reduse a unei turbopompe 
montate în paralel 
Indice corespunzător nivelului de referință, sau indice 
ataşat unei mărimi caracteristice, de referință. Nivelul 
T referintă de referință poate fi, de exemplu, cota geodezică a axei 
i unei pompe centrifuge cu arbore orizontal, respectiv 
cota axei fusului palelor rotorice la pompe sau la 
turbine axiale cu arbore vertical 
sai Indice corespunzător montării în serie a conductelor, 
r sau cuplării în serie a pompelor 
A Indice corespunzător unei mărimi raportate la o 
specific Enna e = 
anumită mărime fundamentală 
S static Indice corespunzător înălțimii statice a instalaţiei 
tangențial Indice ataşat unei direcții tangentțiale 
teoretic Indice corespunzător unei mărimi teoretice 
total Indice corespunzător totalului 
t ; Indice corespunzător debitului de tranzit (a se vedea 
tranzit 
paragraful $2.2.5.2) 
iir Indice corespunzător unei mărimi de pe circuitul de tur 
al unei rețele binare 
T Indice care se referă la o turbină sau indice ataşat unei 
T turbină Satie e e 
mărimi aferente turbinei 
y viteză Indice al unei mărimi legate de viteză 
volum Indice al unei mărimi legate de volum 
. Indice care se referă la un ventilator sau indice ataşat 
V ventilator a dei > K 
unei mărimi aferente ventilatorului 
P a Indice corespunzător unei componente axiale/ unei 
proiecții pe axa Oz 
E Indice corespunzător unei componente tangenţiale/ 
p tangențial EN Aae ae, i 
unei proiecţii pe direcție tangențială 
aparat Indice care se referă la o mărime aferentă aparatului 
director director 
2 Indice corespunzător parametrilor nominali de 
0 nominal E TEE, ; 
funcționare a maşinii hidraulice 
ays Indice corespunzător unei mărimi sau poziții de 
referință Se i 
referință 
l intrare Secţiunea de referinţă la intrare 
2 ieşire Secţiunea de referinţă la ieşire 
11 dublu unitar | Indice ataşat unei mărimi adimensionale dublu unitare 
z infinit Indice ataşat unei mărimi de la infinit, sau unui caz în 
care apare un număr infinit 
si global Exponent ataşat unei mărimi globale 
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Tabelul A2 - Termeni care caracterizează traseul hidraulic 


Termen Definiţie Simbol cmai de 
măsură 
nat Ri Distanţa față de suprafaţa liberă a apei, 
adâncimea SANI E sn a E h m 
măsurată pe verticală 
altitudinea Cota măsurată în raport cu nivelul mării zi mdM 
; Aria netă a unei secțiuni transversale S, 2 
aria y ; A > A m 
normală la direcția de curgere 
Coeficient care caracterizează diferitele 
RR EE singularități apărute pe traseul hidraulic 
f < |(coturi, vane, îngustări sau evazări de 
pierdere locală ; ; 
y secțiune etc). Valorile sale sunt date sub G — 
de sarcină G 
: Pis formă de grafice, tabele sau formule [71; 
hidraulică 4 A 4 A ZI Ag 
85], în funcție de tipul singularității şi de 
caracteristicile geometrice ale conductei 
Hcientul lui Coeficientul lui Darcy depinde în general de 
CA pie “| două variabile: A =1(Re,k/D), unde Re A — 
ui este numărul lui Reynolds (tabelul A10) 
Cursa medie a acului injectorului unei 
cursa l : Ada i E 
Sa ; turbine cu acțiune, cursă măsurată plecând S m 
injectorului i OA 
din poziția închisă 
Diametrul ajutajului injectorului de turbină 
diametrul Pelton, sau diametrul unui ajutaj, al unei d m 
diafragme, al unui orificiu circular etc 
Diametrul caracteristic al rotorului unei 
maşini hidraulice, de exemplu, diametrul 
diametrul exterior al rotorului unei pompe centrifuge, 
caracteristic al | sau diametrul periferic al palelor rotorice în | De m 
rotorului cazul unei pompe/ turbine axiale, sau 
diametrul tangent la axa jetului în cazul unei 
turbine Pelton 
iametrul ş sa 
diame m Diametrul conductei circulare D m 
conductei 
hiderea ; : ie ca sai p 
d dere Distanța medie minimă dintre două pale 
palei de aparat ; i ; ao m 
directoare adiacente 
director 
: Efortul tangențial mediu, care apare la 
efort mediu la |. ; Îi OA l 
interfața dintre fluidul în curgere şi peretele To Pa 
perete ; 
solid 
lărgimea Cea mai scurtă distanță dintre două pale 
canalului rotorice adiacente. De exemplu, b, este b m 
rotoric lărgimea aspirației la intrarea în rotorul 
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maşinii hidraulice, respectiv b, este 


lărgimea refulării la ieşirea din rotorul 
maşinii hidraulice!. 


Lărgimea interioară maximă a cupei 


rgita Cupe rotorului unei turbine Pelton i ii 
läti Lățimea zonei de curgere; de exemplu, 
ățtimea a e ie b m 
i lățimea unui orificiu mare 
A Lungimea conductei, sau a unui tronson de 
lungimea i . A ; L m 
conductă, sau a unui traseu hidraulic 
Modulul fictiv de rezistență, utilizat pentru 
exprimarea termenului cinetic în funcție de 
2 
„| debit: AEM E o’ „ unde a reprezintă TE 
modulul cinetic 2g Me s/m 
coeficientul lui Coriolis (tabelul A4), iar 
M, = 0,0826 — 
D 
modulul de Mărime care caracterizează rezistența 
rezistență hidraulică a conductei, fiind utilizată pentru M s2/m> 
hidraulică calcularea pierderilor de sarcină hidraulică 
modulul de i 
rezistenţă 
hidraulică Ma 0000 Ma sm 
distribuită 
modulul de e 
rezistenţă 
hidraulică A Ki s/m’ 
locală 
Modulul echivalent de rezistență hidraulică 
modulul utilizat în calcule, atunci când intervin 
echivalent de tronsoane de conducte montate în serie, în 
: M 2,5 
rezistentă paralel sau mixt (conform paragrafelor ech s/m 
hidraulică §2.3.3 + §2.3.5), care sunt reductibile la o 
conductă monofilară, de modul M sen 
Modulul global de rezistență reflectă atât 
modul de disipare a energiei, cât şi variația 
energiei cinetice între intrarea i şi ieşirea e 
modulul global | din sistem: M* = Me, — Me; + Meer . Este " om 
de rezistență utilizat pentru exprimarea sarcinii hidraulice “M 
a sistemului (tabelul A7) sub o formă 
compactă (conform paragrafelor §2.3.3 + 
$2.3.5) 
nivelul sau cota | Cota unui punct din sistem, în raport cu un Z m 


p 


In standardul internațional CEI 60193 (1999-11) [158], această mărime este notată cu a, de 


exemplu, a, pentru lărgimea aspirației la rotorul de pompă şi a, pentru lărgimea refulării la 


rotorul de pompă. 
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nivel de referință specificat 
ărul 2 
ce e Je Numărul de pale de aparat director No — 
pale directoare 
Numărul de pale rotorice depinde de tipul 
numărul de maşinii hidraulice: are valori mari la maşini N T 
pale rotorice radial-axiale (sau centrifuge), respectiv are i 
valori mici la maşini axiale 
Variabila după direcția radială în sistemul 
raza PUE r m 
de coordonate cilindrice 
TPE DARA Înălţimea asperităților pereților conductei k m 
absolută i i j 
rugozitatea Raportul dintre rugozitatea absolută şi k/D S 
relativă diametrul conductei 
Unghiul de aşezare a palelor rotorice, 
măsurat față de o poziție de referință (de 
exemplu, axa fusului palei rotorice). Acest 
unghiul de unghi corespunde parametrilor nominali de 
aşezare a funcționare a maşinii hidraulice. In scopul Bo grd 
palelor rotorice reglării funcționării maşinii hidraulice, pala 
rotorică poate fi poziționată şi la alt unghi: 
(Bo an AB), unde AB este variația unghiului 
față de valoarea nominală Bg 
hiul dint PARE Die 0 da că 
ME cui T Unghiul dintre viteza absolută v şi viteza de 
viteza absolută a i AA ; 
ayi transport u, în cadrul triunghiului de viteze a grd 
şi viteza de : 
(conform paragrafului $3.4) 
transport 
unghiul dintre iuti : ee D 
j . < | Unghiul dintre viteza relativă w şi viteza de 
viteza relativă A ; pile i 
RE transport u, în cadrul triunghiului de viteze B grd 
şi viteza de ; 
(conform paragrafului §3.4) 
transport 
unghiul palei Unghiul mediu de înclinare a palelor 
de aparat directoare, măsurat plecând din poziția | @ọ grd 
director închisă 
Volumul de fluid delimitat de o suprafaţă 
închisă. Volumul de control este delimitat 3 
volumul s E ral V m 
de o suprafaţă de control permeabilă şi în 
general nedeformabilă 
Tabelul A3 — Mărimi şi proprietăți fizice 
Da ; o i Unitate d 
Termen Definiţie sau/şi valoare uzuală Simbol eee că 
măsură 
acceleraţia 2 
AERE a = 9,81 5 
gravitațională g= ARL s 8 m/s 
densitatea Masa aerului raportată la unitatea de volum Paa kg/m’ 
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aerului Paer Z 1,23 kg/m? 
EEE ATAT Masa apei raportată la unitatea de volum ko/m? 
Pe | p= 1000 kg/m? P gm 
densitatea Masa mercurului raportată la unitatea de > 
mercurului volum Pyg = 13560 kg/m’ P Hg kg/m 

Temperatura termodinamică T K 
temperatura A ; 

Temperatura în grade Celsius 2) oC 
tensiunea Pentru interfața aer/apă, se consideră NI 
superficială o = 0,07274 N/m (la 20°C) Q m 

Coeficientul cinematic de vâscozitate se 

: mai numeşte pe scurt våscozitate 
vâscozitatea cinematică şi reprezintă raportul dintre fe iR 
cinematică vâscozitatea dinamică şi densitate. Pentru 
Ş 
apă: v = u/p = 10€ m/s (la 20°C) 
A | Coeficientul dinamic de vâscozitate” se mai 
a carta numeşte pe scurt vâscozitate dinamică. u Pa's 
inamică i 
Pentru apă: u=10 3 Pa's (la 20°C) 
Tabelul A4 — Termeni cinematici 
PR ; Unitate d 
Termen Definiție Simbol de al 
măsură 
coeficientul Raportul dintre aria contractată şi aria 
de contracție | orificiului: e = 4. /A £ T 
PT Coeficientul de debit este produsul dintre 
SE toeng coeficientul de contracție e şi coeficientul de Hg = 
de debit KARA 
viteză k, 
: Coeficient subunitar care depinde de 
coeficientul f . ð De 
DRES coeficientul de pierdere locală de sarcină k, = 
de viteză i IR E; 
hidraulică al orificiului 
Coeficient care caracterizează influența 
coeficientul a ; PEER MR 
Îi repartiției neuniforme a vitezei în secțiune B a 
j asupra cantității de mişcare, definit prin 
Boussinesq ; 
relația (1.45) 
Coeficient de neuniformitate a vitezelor în 
coeficientul | secțiunea de curgere, definit prin relația 
O — 


lui Coriolis 


(1.16). Într-o conductă circulară, pentru 
regimul de curgere laminar, a = 2, iar pentru 


2 


In standardul românesc, această mărime se notează m. In această lucrare vom nota 


vâscozitatea dinamică cu u conform standardelor internaţionale, iar notația m va fi rezervată 


exclusiv randamentului (tabelul A9). 
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regimul de curgere turbulent 1,05 < a < 1,1 
componenta | Proiecția vitezei absolute pe direcție 
tangențialăa | tangențială (pe direcția vitezei de transport) P 
EE a l De : 9 m/s 
vitezei în cadrul triunghiului de viteze (conform 
absolute paragrafului §3.4) 
Debitul volumic este volumul de fluid care 
curge printr-o secțiune S în unitatea de timp. 
f Debitul care tranzitează o conductă circulară f 
sekig este Q -vfz D’ fa), unde v este viteza Q RR 
medie. Pentru o pompă, Q este debitul de 
calcul, adică debitul din secțiunea de refulare 
i Debitul de greutate este produsul dintre 
debitul de accelerația gravitațională şi debitul masic: Qg N/s 
PENA Oc = 90 = peO 
Debitul masic este produsul dintre densitate 
şi debitul volumic: Oy = pO. Debitul masic 
debitul masic | este constant între două secţiuni, dacă nu| Qm kg/s 
există între aceste secțiuni nici aport, nici 
prelevare de apă 
! Pierderea de debit volumic între secțiunea de 
debitul de OR ; i DA 3 
ao aspirație şi cea de refulare a maşinii q m/s 
hidraulice 
debitul Debitul volumic raportat la lungime. De 
specific exemplu, în cazul conductelor cu debit Oy JE 
(sau debitul | distribuit uniform, g= 0, /L, unde L este| f Moara 
unitar) lungimea conductei ($2.3.6.2) 
numărul de Numărul de perechi de poli ai hidrogene- 
p Tam ag ratorului electric (p € N) P 
poli 
Numărul de rotații ale maşinii hidraulice în 
turația? unitatea de timp. Unitatea de măsură a n o 
turației este rot/s, adică Hz (112) 
, Turaţia de sincronism se determină cu relaţia: 
ein n = 3000/p , unde p este numărul de perechi n rot/min 
de poli ai hidrogeneratorului electric 
Raportul dintre debitul volumic O şi aria A, a 
secțiunii transversale S, normală la direcția de 
viteza | 
iiez curgere: v = d Í u dA = = ; 2 sea 
medie) Si 


Pentru o conductă circulară, viteza medie 
este“: v = 4 0/ln D?) 


3 a d r Y E . . X s E got i 
In majoritatea aplicațiilor industriale, unitatea de măsură uzual asociată turației este [rot/min], 
ceea ce contravine Sistemului Internaţional de unități de măsură. 
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SE Viteza absolută a fluidului în maşina 
hidraulică, reprezentată grafic în triunghiul v m/s 
absolută : l 
de viteze (conform paragrafului §3.4) 
Viteza de transport a fluidului în maşina 
; hidraulică (viteza tangentă la diametrul de 
viteza de Se i pp 
referință), reprezentată grafic pe direcție u m/s 
transport ER i af ma ; 
tangențială în cadrul triunghiului de viteze 
(conform paragrafului §3.4) 
În modelul unidimensional de fluid, 
componenta u (normală pe secțiune) este 
A „| singura componentă a vitezei instantanee a 
viteza locală ; E ` SeN: ; u m/s 
fluidului (componentă a cărei medie tempo- 
rală este diferită de zero şi care va fi denumi- 
tă, pe scurt, viteză locală) 
Raportul dintre debitul volumic O şi aria A, a 
viteza secțiunii transversale de trecere. Reprezintă y i 
meridiană proiecția vitezei absolute pe direcție axială, în á 
plan meridian, în triunghiul de viteze 
A Viteza relativă a fluidului în maşina hidrauli- 
viteza z ` A : ; ; 
a că, reprezentată grafic în triunghiul de viteze w m/s 
relativă A 
(conform paragrafului $3.4) 
Viteza unghiulară este definită prin relația: 
viteza = 2mn dacă turaţia se exprimă în [Hz], 
fa d Ă X ; ooN © Hz 
unghiulară respectiv œ = n n/30 dacă turația se exprimă 
în [rot/min] 
Tabelul A5 — Termeni referitori la presiune 
Termeni Definiţie Simbol Cita i de 
măsură 
presiunea Presiunea unui fluid, măsurată în raport cu p Pa 
absolută vidul absolut i 
| Presiunea absolută a aerului din mediul 
sate înconjurător: pay = 1,013-10% Pa = 1 bar. Se Da Pa 
atmosferică sA 
poate utiliza valoarea p, /pg = 10,33 m 
Presiunea parțială absolută a vaporilor de 
, apă saturați într-un mediu în care fazele 
presiunea de | lichidă şi gazoasă ale apei sunt în echilibru p Pa 
v 


vaporizare 


termodinamic: p, = 2338 Pa (la 20°C). Se 
poate utiliza valoarea p, /pg = 0,24 m 


44 > E å P A . = 
In această lucrare se va considera preponderent viteza medie, în consecință, pentru aceasta se 
va utiliza denumirea simplificată de viteză. Se subliniază faptul că în această lucrare, notația V 
este rezervată volumului, iar viteza medie se notează v. 
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Diferenţa dintre presiunea absolută a unui 
presiunea fluid la nivelul de referință a aparatului de 
relativă măsurare a presiunii şi presiunea atmosferi- p Pa 
(presiunea că la locul şi momentul măsurării: 
diferențială) E 
i P = Pabs 7 Pat 


Energia raportată la masă, adică energia corespunzătoare unei unități de masă m [kg], se 


numeşte energie specifică sau energie masică, iar unitatea sa de măsură este [J/kg]. 


Energia corespunzătoare unei unități locale de greutate se numeşte sarcină (mărime 


energetică) sau cădere (mărime geometrică), unitatea de măsură fiind [J/N], adică [m]. 


Termenii corespunzători nu diferă decât prin factorul g, care reprezintă valoarea locală a 


accelerației gravitaționale. Dezavantajul utilizării termenului de sarcină constă în faptul 


că greutatea este o forță care depinde de accelerația gravitațională, care este variabilă în 


funcție de latitudine, dar şi de altitudine. 


Tabelul A6 — Termeni referitori la energie 


pă : Unitate de 
Termen Definiţie Simbol Sg Me 
măsură 
căldura E E antas i Lia ; 
s Cantitatea totală de căldură primită de fluid 
datorată DS e pini 2 
i: datorită frecărilor interne generate de curgerea Q J 
frecărilor : 
. acestuia 
interne 
căldura Cantitatea totală de căldură primită de fluid din Q J 
primită exterior 
Coeficient care caracterizează condițiile de 
cavitație exterioare pompei, anume cele ale 
coeficientul circuitului hidraulic de la aspirație şi este 
de cavitatie al | exprimat ca raport între energia specifică Ons z 
instalatiei pozitivă netă la aspirație a instalaţiei şi energia 
hidraulică specifică a maşinii: 
Oinst > NPSE inst [E 
coeficientul Pentru o funcționare normală, fără cavitație, 
de cavitație al | trebuie îndeplinită condiția: o pis OP 7 
pompei 
Coeficientul de cavitație al lui Thoma este un 
termen adimensional care caracterizează 
, condițiile de cavitație în care funcționează 
coeficientul na hidraulici Aces t at 
lui Thoma maşina hidraulică. Acesta este exprimat ca o — 
i raport între energia specifică pozitivă netă în 
secțiunea de joasă presiune şi energia 
hidraulică specifică E 
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disipația de Energia hidraulică specifică disipată între două 
energie secțiuni oarecare: Eg; =gh, unde h, este E Jk 
; EO A tatii Ma aA dis g 
hidraulică pierderea de sarcină hidraulică totală între cele 
specifică două secțiuni 
Energia specifică a apei disponibilă între 
energia secțiunile de referință de înaltă presiune 
Hidraulică (refulare) şi de joasă presiune (aspirație) ale F i 
specifică a pompei: NE 8 
5 
ompei i A = 
Pp Pp | if a „Pr Pa + g(2,-z,) 
pompa 2 p 
Energia specifică a apei disponibilă între 
energia secțiunile de referință de înaltă presiune 
hidraulică (aspirație) şi de joasă presiune (refulare) ale 
AS inei hi ice: E J/k 
specifică a turbinei Me g 
turbinei va -v — 
RE abia Pi SEE paz, ) 
turbina 2 p 
energia în tă Tig PS ; 
Ea Energia hidraulică specifică a unei pompe, la o 
hidraulică À A die : : E 
S turație specificată şi la o deschidere specificată 
specifică a : f f i 
A a palelor directoare şi a palelor rotorice, atunci E, J/kg 
unei pompe i iri A 
X când vana din partea de înaltă presiune este 
la mersul în pice AA ao aice : 
Šol închisă (adică debitul este nul) 
Energia mecanică a unei mase m de fluid, într- 
: : mv? mp 
energia o secțiune, 6 = — + —+m g z, este suma e J 
mecanică e pe sai | 
energiei cinetice, a energiei potențiale de 
presiune şi a energiei potenţiale de poziţie 
Energia mecanică corespunzătoare unității de 
energia masă de fluid într-o secțiune: 
mecanică Fo p e J/kg 
specifică e=—+^+gz 
2 pP 
Energia potențială specifică de poziție în 
secțiunea de aspirație a pompei, determinată 
între secțiunea de referință de la intrarea în 
energia sistem şi cea de la aspirație (cota geodezică a 
potenţială axei unei pompe centrifuge cu arbore orizontal, 
specifică la | respectiv cota axei fusului palelor rotorice la |  Ega J/kg 


aspirație a 
pompei 


pompe cu arbore vertical): Ep, =g (zres — z;). 
La pompele cu ax orizontal, se scrie uzual: 
BaF g(z, —z;), unde z, este cota axei 


flanşei de aspirație a pompei 


” Standardul internaţional CEI 60193 (1999-11) [158] recomandă utilizarea notaţiei E pentru 


energia hidraulică specifică a maşinii hidraulice. Există însă şi notația Y [119]. 
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Energia specifică a ventilatorului este energia 
potențială specifică de presiune a gazului, 
disponibilă între secțiunile de referință de 
înaltă presiune (refulare) şi de joasă presiune 
(aspirație) ale ventilatorului: 
Ap, _ Vp -Ya „Pr Pa 
energia E RE = = 2 + ? unde 
specifică a Pm Pm E J/kg 
ventilatorului | Ap, [Pa] este diferența de presiune totală 
creată de ventilator. Densitatea medie 
Pm = (pa +p, )/2 depinde de exponentul 
politropic n al comprimării gazului în 
ventilator, fiind definită cu relația: 
Pm = pa l+(p,/p2)”) 2 
energia Energia specifică a unui ventilator, la o turație 
specifică a specificată şi la o deschidere specificată a 
unui ventila- | palelor directoare, atunci când vana din partea E, J/kg 
tor la mersul | de înaltă presiune este închisă (adică debitul 
în gol este nul) 
Energia specifică absolută în secțiunea de 
referință de joasă presiune (aspirația 
deri pompelor), diminuată de către energia specifică 
eN corespunzătoare presiunii vaporilor: 
specifică H 
pozitivă netă | ypsg. = Pabsi Pv Vip aka NPSE nst J/kg 
la aspirație a mt p 2 g4 cil 
instalaţiei unde A, este pierderea de sarcină hidraulică 
totală pe conducta de aspirație a pompei (pe 
traseul dintre i şi a) 
energia Valoarea minimă a energiei specifice pozitive 
specifică nete la aspirație, necesară pentru ca pompa să 
pozitivă netă funcționeze normal (la parametri nominali). NPSE J/kg 
la aspirațiea | Pentru funcționarea fără cavitație, este necesar 
pompei să fie îndeplinită condiția: NPSE < NPSE nst 
A Fluxul energiei mecanice prin suprafaţa S, 
uxul de i ASI 4 
: normală la direcția de curgere, este cantitatea 
energie . Apă si Ọs J/s 
mecanics de energie mecanica care traversează suprafața 
considerată în unitatea de timp 
Raportul dintre energia potențială specifică de 
presiune şi energia hidraulică specifică 
schimbată în maşină, între secțiunea 1 de înaltă 
gradul de presiune (secțiunea de refulare la pompe/ de R 
reacțiune aspirație la turbine) şi secțiunea 2 de joasă g 


presiune (secțiunea de aspirație la pompe/ de 


refulare la turbine): R = Pi Pa ATPa, 
pE pgH 
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In funcție de tipul de energie transformată în 
maşina hidraulică, gradul de reacțiune variază 
în intervalul 0< R <1 
lucrul uN ; 
: Lucrul mecanic primit sau efectuat de sistem L J 
mecanic 
Tabelul A7 — Termeni referitori la înălțimea geometrică şi la sarcină 
is : Unitate 
Termen Definiţie Simbol og 
măsură 
Diferenţa dintre sarcina  hidrodinamică la 
sd intrarea în sistem şi sarcina hidrodinamică la 
ăderea a A A A : 
îi iesirea din sistem: H,, = HI; — H, (în expresia Hy m 
rută A i , TS 
căderii brute nu se includ pierderile de sarcină 
hidraulică) 
7 Diferența dintre căderea brută şi pierderile de 
căderea sarcină hidraulică de pe traseu: H m 
netă 2 
H =H br hrie 
energia 2 3 z _ RE: 
i sI Energia internă corespunzătoare unităţii de 
internă pe i PA . Cint m 
greutate a fluidului într-o secțiune 
greutate ; 
energia Energia totală corespunzătoare unității de 
totală pe greutate este suma dintre energia mecanică pe e; m 
greutate greutate şi energia internă pe greutate 
Inălțimea barometrică este definită prin relația: 
z 
H, = 10,33 -44 - Pv unde presiunea 
înălțimea 900 pg H ud 
barometrică | atmosferică s-a considerat p„/pg =10,33 m, b 
z4 este altitudinea, iar p, este presiunea de 
vaporizare 
Inălțimea geodezică de aspirație a turbinei, 
ni disponibilă între secțiunea de joasă presiune a 
inălțimea de | turbinei şi secţiunea de ieşire din sistem. Se 
aspirație a H m 


turbinei€ 


calculează ca diferenţă între nivelul de referință 
al turbinei şi nivelul secțiunii de ieşire din 
sistem: H = Zef —Ze. Dacă H, <0, turbina 


6 Având în vedere faptul că această mărime se determină la refularea turbinei hidraulice, ar fi 
fost normal ca ea să fie denumită energia potențială specifică la refulare a turbinei. 
Terminologia este legată aici de aspiratorul turbinei. Se menţionează însă că terminologia 
este nepotrivită pentru aspiratorul turbinei (tubul de aspirație), deoarece este amplasat în 
realitate la refularea acestei maşini hidraulice. În limba engleză, de exemplu, tubul divergent 
care leagă rotorul turbinei de canalul de fugă se numeşte draft tube (deci nu include cuvântul 


aspirație). 
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are contrapresiune la refulare (caz favorabil 
evitării cavitației) 


înălțimea de 


Înălțimea de pompare teoretică în ipoteza 


pompare numărului infinit de pale, aferentă ecuației Hi 
teoretică turbomaşinilor 

Înălţimea de referință pentru cavitaţie reprezintă 

energia potențială de presiune suplimentară 

raportată la greutate, necesară în secţiunea de 

Joasă presiune a maşinii hidraulice, peste nivelul 

piezometric dat de presiunea de vaporizare a 

fluidului p,/pg, astfel încât să nu apară 
înălțimea de | cavitaţia. Este definită ca diferență între 
referință presiunea absolută din secţiunea de joasă Ho 
pentru presiune (secțiunea unde apare cavitația, diferită 
cavitaţie de secţiunea de referință a maşinii) şi presiunea 

de vaporizare, divizată cu pg. Pentru 

turbopompe, secțiunea de joasă presiune este la 

aspirație, deci Hç = (Pabsa -p, Jpg. Pentru 

turbine hidraulice, secțiunea de joasă presiune 

este la refulare, deci He = Pabs, = Py /P2 

Diferența de înălțime între planele orizontale 
nN. determinate de cota secțiunii de ieşire din sistem 
înălțimea (în aval de pompă) şi cota secţiunii de intrare în H 
geodezică sistemul hidraulic (în amonte de pompă): a 

Hg =Ze—Zi 

Diferența dintre cota secțiunii de referință de la 

aspirația pompei şi cota secțiunii de intrare în 
înălţimea sistemul hidraulic: Is, = Ega /2 = Zref — Zi- La 
geodezică de | pompe cu arbore orizontal, H Pr ac) H 
aspirație a T i sH 
pompei” Pentru definiția lui E „4, a se vedea tabelul A6. 

Dacă H ga < 0, pompa are contrapresiune la 

aspirație (caz favorabil evitării cavitației) 

În raport cu un nivel de referință specificat, 
înălţimea înălțimea piezometrică este definită în funcție de 
piezometrică presiune şi de cotă: H,= P_ 47. Aceasta H 
sau cota P pg P 
piezometrică | determină nivelul piezometric mediu într-o 

secțiune normală la direcția de curgere 

Înălțimea statică a instalaţiei: 
înălțimea 
statică Hş=H, -H Pe Pij Hy 

Pe Pi pg g 


7 În standardul internațional CEI 60193 (1999-11) [158], aceasta se notează Z, = E, /g, notație 


caracteristică turbinelor hidraulice. 
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lucrul g Pure 
mecanic Lucrul mecanic corespunzător unității de 
raportat la greutate, efectuat la trecerea de la starea 1 la liz 
greutate starea 2 
Energia hidraulică disipată între două secțiuni 
pierderea de | oarecare, corespunzătoare unității de greutate 
sarcină (lucrul mecanic al forțelor de vâscozitate al unei h 
hidraulică unități de greutate de fluid): h, = Egis /2. i 
totală Aceasta reprezintă suma pierderilor distribuite şi 
pierderilor locale de sarcină hidraulică 
Disipaţiile energetice distribuite în lungul 
conductei, corespunzătoare unităţii de greutate. 
pierderea Pierderea distribuită de sarcină hidraulică este 
distribuită definită prin relația lui Darcy: 
(liniară) de fad 7 l ha 
sarcină hj = kas = Mg O“, unde modulul de rezis- 
hidraulică pc ANN A l 
tență hidraulică distribuită M; a fost definit în 
tabelul A2 
Disipația energetică locală corespunzătoare 
; unității de greutate. Pierderea locală de sarcină 
pierderea a E sa . 
> hidraulică este definită prin relația: 
locală de i i h 
HA v ; îi l 
sarema” ~ h =6— =M; Q? , unde modulul de rezistență 
hidraulică 2g 
hidraulică locală M, a fost definit în tabelul A2 
PEPI Energia mecanică corespunzătoare unității de 
(sau energia | greutate de fluid într-o secţiune, H = e/g : 
DAN 2 H 
mecanică pe v p 
H = — +— +z 
greutate) 2g pg 
Suma dintre termenul cinetic corespunzător 
unității de greutate şi înălțimea piezometrică: 
sarcina vi Pj 
hidrodina- H; al lia H. 
ică 2g pg 
mică , 
Aceasta determină nivelul hidrodinamic într-o 
secțiune SS; normală la direcția de curgere 
| Diferenţa de cotă piezometrică medie între 
sarena.. secțiunea din amonte de orificiu S} şi secțiunea H* 
orificiului y l 
contractată S din aval 
catel Sarcina disponibilă între secțiunea de refulare, 
pompei, sau respectiv de aspirație a pompei: H=E/g, i 
înălțimea de v? =v? p,-p 
, adică: H = —— + +z -z 
ompare r fa 
Pan 2g pg 
sarcina Sarcina pompei la debit nul: H,=E,/g. H 
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pompei la Pentru definiţia lui E, , a se vedea tabelul A6 
mersul în 
gol 
Sarcina pozitivă netă la aspirație a instalaţiei 
sanda este definită prin: NPSH „s = NPSE st [85 
pozitivă netă | unde  NPSEips, este definit în tabelul A6. NPSH 
la aspirație a | Rezultă: imsi 
instalatiei az 2 
NPSH inst = La F i -H ga -hia 
Pg 2g 
| Sarcina pozitivă netă la aspirație a pompei este 
sarcina | definită prin: NPSH = NPSE/g, unde NPSE 
pozitivă netă | este definit în tabelul A6. Pentru funcționarea NPSH m 
la aspirație a ` Ata = fi SRC 
Si is fără cavitație, este necesar să fie îndeplinită 
ai condiția: NPSH < NPSH us, 
Diferenţa dintre înălțimea  piezometrică la 
sarcina intrarea în sistem şi cea de la ieşirea din sistemul 
sistemului | Pidraulic: H* m 
hidraulic EDD E (Zra) [2z] 
' f (PE Pg 
Sarcina netă disponibilă între secțiunea de 
sarcina aspirație, respectiv de refulare a turbinei, 
turbinei, sau H = EJ g „adică: H r 
căderea netă 2 2 _ 
a turbinei H=% Yro y a P Z, 
2g pg 
Tabelul A8 — Termeni referitori la putere şi moment 
eu : Unitat 
Termen Definiţie Simbol ui 
măsură 
disipaţiile de | Puterea mecanică disipată în lagărele de 
putere ghidare, în lagărul axial şi în etanşările AP, W 
mecanică arborelui maşinii hidraulice 
momentul la | Momentul aplicat arborelui maşinii hidraulice şi M N-m 
arbore corespunzător puterii mecanice a maşinii 
poterea: Puterea agregatului de pompare (sau de 
agregatului E o 
ventilare) este puterea absorbită de motorul de 
de pompare i . . 
antrenare al unei pompe (sau al unui ventilator), Prg W 
(sau puterea ; i ; 
; pentru a putea furniza curentului de fluid 
agregatului 


de ventilare) 


puterea utilă, adică puterea hidraulică la 


* În limba engleză, NPSH reprezintă abrevierea cuvintelor Net Positive Suction Head. 
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P P, 


Ne T me n Ne T me 
reprezintă randamentul cuplajului dintre pompă 
(sau ventilator) şi motorul de antrenare, ^me 


refulare: P e = „unde n. 


reprezintă randamentul motorului electric de 
antrenare al pompei (sau ventilatorului), iar n 
este randamentul pompei (sau ventilatorului) 


puterea 
agregatului 
de tubinare 


Puterea  hidroagregatului de turbinare este 
puterea furnizată de hidrogeneratorul electric: 
Poe = Phe Nge = Ph N Ne Nge» unde Ne 
reprezintă randamentul cuplajului dintre turbină 
şi hidrogenerator, Npe reprezintă randamentul 


hidrogeneratorului electric antrenat de către 
turbină, iar m este randamentul turbinei 


ge 


puterea 
hidraulică 


Puterea hidraulică disponibilă în apă pentru a 
produce energie în cazul unei turbine (puterea 
fluidului la intrarea în turbină), sau puterea 
transmisă apei în cazul unei pompe (puterea 
fluidului la ieşirea din pompă): 

P, >pPgOH =pOE 


puterea la 
mersul în gol 
a pompei/ a 
ventilatorului 


Puterea la debit nul a unei pompe/ a unui 
ventilator (puterea la mersul în gol) este puterea 
absorbită de pompă/ ventilator la o turație 
specificată şi la deschideri specificate ale 
palelor directoare şi palelor rotorice, atunci 
când vana din partea de înaltă presiune este 
închisă 


puterea 
pompei 


Puterea mecanică transmisă la arborele pompei 
(puterea consumată), astfel încât la refulare să 
fie obținută puterea hidraulică (puterea utilă) şi 
să fie acoperite toate disipaţiile de putere din 
pompă (datorate pierderilor de sarcină 
hidraulică din rotor, pierderilor mecanice din 
lagăre şi din sistemul de etanşare a arborelui şi 
pierderilor volumice). Este valabilă relația: 
P=P,/ņ, unde m este randamentul pompei 


(tabelul A9) 


puterea 
turbinei 


Puterea mecanică dată de arborele turbinei 
(puterea utilă), mai mică decât puterea 
hidraulică disponibilă la intrarea în turbină 
(puterea consumată). Disipațiile de putere din 
turbină (diferența dintre P, şi P) sunt datorate 
pierderilor de sarcină hidraulică din rotor, 


pierderilor mecanice din lagăre şi din sistemul 
de etanşare a arborelui şi pierderilor volumice. 
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Este valabilă relația: P=P,n, unde n este 
randamentul turbinei (tabelul A9) 


puterea 
ventilatorului 


Puterea mecanică transmisă la arborele 
ventilatorului (puterea consumată), astfel încât 
la refulare să fie obținută puterea hidraulică 
(puterea utilă) şi să fie acoperite toate disipaţiile 
de putere din ventilator (datorate pierderilor de 
sarcină din rotor, pierderilor mecanice din 
lagăre şi pierderilor volumice). Este valabilă 
relația: P=P,/n=0Ap,/n, unde n este 


randamentul ventilatorului (tabelul A9) 


Tabelul A9 — Termeni referitori la randament 


Termen 


randamentul 


Definiţie 


Randamentul total al unei maşini 
hidraulice este definit ca produs între 
randamentul hidraulic, mecanic şi volumic: 
NM Mp Ny- În cazul pompelor şi 
ventilatoarelor, este raportul dintre puterea 
hidraulică la refulare şi puterea consumată 
(transmisă la arborele maşinii): n = P,/P. 
În cazul turbinelor, este raportul dintre 
puterea utilă a turbinei (dată de arborele 
turbinei) şi puterea hidraulică disponibilă 
la aspiraţia tubinei: n = P/P, 


Simbol 


Unitate 
măsură 


randamentul 
cuplajului 


Randamentul cuplajului dintre pompă (sau 
ventilator) şi motorul electric de antrenare, 
respectiv dintre turbina hidraulică şi hidro- 
generatorul electric 


Ne 


randamentul 
hidraulic 


Raportul dintre energia specifică netă şi 
energia specifică consumată. Acest 
randament depinde de rapiditatea maşinii 
hidraulice”, de geometria palelor, de gradul 
de reacțiune al rotorului, de vâscozitatea 
fluidului şi de rugozitatea relativă a 
canalelor rotorice 


na 


randamentul 
hidraulic al 
pompei 


Randamentul hidraulic al pompei este 
definit prin raportul dintre sarcina pompei 
H şi înălțimea de pompare teoretică 
(diferențele apar datorită pierderilor de 


” rapiditatea dinamică n, sau rapiditatea cinematică nq (tabelul A10) 


na 
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sarcină hidraulică în rotorul pompei, 
precum şi recirculărilor de debit în 
interiorul rotorului, datorită existenței unui 
număr finit de pale) 


randamentul 
hidraulic al 
turbinei 


randamentul 


Randamentul hidraulic al turbinei este 


PE H -h 
definit prin raportul: n, = H -unde H 


este sarcina turbinei (căderea netă a 
turbinei), conform tabelului A7, iar h, 
sunt pierderile de sarcină hidraulică din 
rotorul turbinei 

Randamentul hidrogeneratorului electric 


Randamentul mecanic al unei pompe, sau 
al unui ventilator este definit prin raportul: 


na 


Nge 


hidrogeneratorului | antrenat de către turbina hidraulică 


tabelul A4 


randamentul Nm =(P-AP,)/P, unde P este puterea 
mecanic al FN j A 
i transmisă la arborele pompei/ ventilato- Nm — 
pompei/ i e 
ventilatorul rului (puterea consumată) şi AP, este 
puterea mecanică disipată prin frecare 
(tabelul A8) 
Randamentul mecanic al unei turbine este 
randamentul definit prin raportul: n, = P/ (P+AP,), 
mecanic al unde P este puterea utilă a turbinei (dată de Nm — 
turbinei arborele turbinei) şi AP, este puterea 
mecanică disipată prin frecare (tabelul A8) 
randamentul Randamentul motorului electric de 
motorului electric | antrenare al pompei (sau ventilatorului) me E 
În cazul pompelor, randamentul volumic 
este definit prin raportul dintre debitul 
randamentul pompat O şi debitul Q, vehiculat de rotor 
volumic al (diferența apare datorită pierderilor de Ny = 
pompei debit în zona de etanşare a arborelui şi 
datorită recirculărilor existente în zona 
dintre rotor şi carcasa pompei) 
În cazul turbinelor, randamentul volumic 
Si este definit printe laia: n, =(Q-q4)/Q, îi _ 
turbinei unde q este debitul de scăpări definit în 


278 


Hidraulica rețelelor de conducte şi maşini hidraulice 


Tabelul A10 — Termeni referitori la similitudine 


Termen Definiţie Simbol S miel 
măsură 
Parametru dimensional care caracterizează 
debitul dublu | turbinele hidraulice, definit prin relația: o id 
unitar Qui === 11 
Dext H 
Raportul dintre componenta convectivă a forțelor 
de inerție şi forțele de vâscozitate. Pentru o 
conductă circulară, expresia sa în funcție de viteza 
numărul v a fluidului este: Re = 2 Tii E . Re 1 
Reynolds v u 
Expresia sa în funcție de debit este: 
Re- 40 _ 490 
nDo nDy 
Pentru conductele tehnice (cu  rugozitate 
neomogenă), numărul Reynolds limită inferior se 
numărul poate defini [68] cu relaţia!” Re, = 23 D/k. Acesta 
Reynolds caracterizează trecerea de la regimul de curgere Re, "= 
limită inferior | turbulent neted, în care à= A(Re), la regimul 
turbulent prepătratic (turbulent mixt), în care 
à = MRe,k/D) 
Numărul Reynolds limită superior este definit [71] 
numărul prin relația: Re, = 560 D/k . Acesta caracterizează 
Reynolds trecerea de la regimul de curgere turbulent| Re, = 
a g prepătratic, în care A = (Re, k/D), la regimul de 
dit curgere turbulent rugos, în care A = A(k/D) 
Printre criteriile de similitudine care guvernează 
produse funcționarea turbomaşinilor hidraulice se numărăr | II, 
adimensionale | următoarele produse adimensionale: şi _ 
ale turbo- AD. Q 
maşinilor I, =- şi Ilo = A Ilo 
Nei Deux ZH 
rapiditatea Rapiditatea dinamică [116; 173] definită cu puterea i 
dinamică maşinii hidraulice P exprimată!! în [kW]: eye | ONEA 


10 1delcik [71] recomandă Re, = 15 D/k ; se mai foloseşte şi limita Re. = 10 D/K. 
'! În trecut, această rapiditate dinamică era definită cu puterea exprimată în cai putere [CP]. Era 


notată n,, cele două expresii fiind legate printr-un coeficient, 


n; > Ll66n 


SKW ? 


"spy 


= 0,8575n, sau 


dat de relaţia dintre puterea în CP şi puterea în kilowatt: Plop) = 1,36Pizw]- 
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1/2 
ca ata iu a 0 (Pum)" 
unde turația n este exprimată în [rot/min] şi sarcina 
maşinii hidraulice H în [m] 
rapiditatea Reprezintă valoarea critică superioară a rapidității ! 
A dinamice. Există condiția: nsp < siw. "skwer | rot/min 
critică i UEA 
Parametru dimensional care caracterizează 
turatia dublu | turbinele hidraulice, definit prin relația: | 
unitară MIIE n Dext mı romanin 
11 > 
vH 
Turația specifică este adimensională şi este 
definită în funcție de debit prin formula [17; 158]: 
. 1/2 
n . 3 ; 
B 12 N = AL unde turația n este în [Hz], debitul O N = 
specifică (2H) 
în [m°/s], sarcina maşinii hidraulice H în [m] şi 
accelerația gravitațională în [m/s] 
Turația specifică definită în funcţie de putere prin 
1/2 
n (P 
formula [39; 116]: Np = ”P/ 
4 
(sH) 
turatia Acest parametru rămâne adimensional, turația n 
specifică în fiind exprimată în [Hz], puterea P în [W], sarcina 
functie de maşinii hidraulice H în [m], accelerația | Np = 
putere”? aG în [m/s?], iar densitatea fluidului, p, 
în [kg/m]. 
Intre turația specifică (adimensională) şi rapiditatea 
dinamică (dimesională, în [rot/min]) există relația: 
Np = 0,006 n; iy 
Parametru adimensional de cavitație, care 
caracterizează condițiile în care apare cavitația în 
secțiunea de joasă presiune de la intrarea în pompe, 
; ti la ieşi in turbi finit prin: 
dia respectiv T a ieşirea din turbine, definit prin 
TTE no" f : TENISE N 
specifică la Nc =z. unde turația n este exprimată în C = 
aspirație ( gHc p 


[Hz], debitul O în [m/s], accelerația gravitațională 
în [m/s], iar înălțimea de referință pentru cavitaţie 
Hç în [m] 


2 Denumită în limba engleză: specific speed 
B Denumită în limba engleză: power specific speed 
14 Denumită în limba engleză: suction specific speed 
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Tabelul A11 — Abrevieri de specialitate 


Abreviere Semnificație 

C punct de funcționare cavitațională 

CEI Comisia Electrotehnică Internațională 
CHE centrală hidroelectrică 

CHEAP centrală hidroelectrică cu acumulare prin pompare 
const. valoare constantă 

F punct de funcționare energetică 

LE linie energetică 

PIF punere în funcțiune 

P.R. plan de referință 

S.L. Sistemul Internațional de unități de măsură 
2D bidimensional 

3D tridimensional 
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